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I.- TURBINAS HIDRAULICAS 


Una maquina hidraulica es un dispositivo capaz de convertir energla hidraulica en energla mecanica; 
pueden ser motrices (turbinas), o generatrices (bombas), modificando la energla total de la vena fluida 
que las atraviesa. En el estudio de las turbomaquinas hidraulicas no se tienen en cuenta efectos de tipo 
termico, aunque a veces habra necesidad de recurrir a determinados conceptos termodinamicos; todos 
los fenomenos que se estudian seran en regimen permanente, caracterizados por una velocidad de rota- 
cion de la maquina y un caudal, constantes. 

En una maquina hidraulica, el agua intercambia energla con un dispositivo mecanico de revolution 
que gira alrededor de su eje de simetrla; este mecanismo lleva una o varias ruedas, (rodetes o rotores), 
provistas de alabes, de forma que entre ellos existen unos espacios libres o canales, por los que circula el 
agua. Los metodos utilizados para su estudio son, el analltico, el experimental y el analisis dimensional. 

El metodo analitico se fundamenta en el estudio del movimiento del fluido a traves de los alabes, se- 
gun los principios de la Mecanica de Fluidos. 

El metodo experimental, se fundamenta en la formulation emplrica de la Hidraulica, y la experimenta¬ 
tion. 

El analisis dimensional ofrece grupos de relaciones entre las variables que intervienen en el proceso, 
confirmando los coeficientes de funcionamiento de las turbomaquinas, al igual que los diversos numeros 
adimensionales que proporcionan information sobre la influencia de las propiedades del fluido en movi¬ 
miento a traves de los organos que las componen. 

I.2.- CLASIFICACION DE LAS TURBOMAQUINAS HIDRAULICAS 

Una primera clasificacion de las turbomaquinas hidraulicas, (de fluido incompresible), se puede hacer 
con arreglo a la funcion que desempenan, en la forma siguiente: 

a) Turbomaquinas motrices, que recogen la energla cedida por el fluido que las atraviesa, y la transfor- 
man en mecanica, pudiendo ser de dos tipos: 
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Dinamicas o cineticas, Turbinas y ruedas hidraulicas 

Estaticas o depresion, Celulares (paletas), de engranajes, helicoidales, etc 

b) Turbomaquinas generatrices, que aumentan la energia del fluido que las atraviesa bajo forma poten- 
cial, (aumento de presion), o cinetica; la energia mecanica que consumen es suministrada por un motor, 
pudiendo ser: 

Bombas de alabes, entre las que se encuentran las bombas centrifugas y axiales 

Helices marinas, cuyo principio es diferente a las anteriores; proporcionan un empuje sobre la carena 
de un buque 

c) Turbomaquinas reversibles, tanto generatrices como motrices, que ejecutan una serie de funciones 
que quedan aseguradas, mediante un rotor especlfico, siendo las mas importantes: 

Grupos turbina-bomba, utilizados en centrales electricas de acumulacion por bombeo 

Grupos Bulbo, utilizados en la explotacion de pequenos saltos y centrales maremotrices 

d) Grupos de transmision o acoplamiento, que son una combination de maquinas motrices y generatri¬ 
ces, es decir, un acoplamiento (bomba-turbina), alimentadas en circuito cerrado por un fluido, en general 
aceite; a este grupo pertenecen los cambiadores de par. 

RUEDAS HIDRAULICAS.- Las ruedas hidraulicas son maquinas capaces de transformar la energia 
del agua, cinetica o potencial, en energia mecanica de rotation. En ellas, la energia potencial del agua se 
transforma en energia mecanica, como se muestra en la Fig I.lc, o bien, su energia cinetica se transfor¬ 
ma en energia mecanica, como se indica en las Figs I.la.b. 


Se clasifican en: 


a) Ruedas movidas por el costado 

b) Ruedas movidas por debajo 

c) Ruedas movidas por arriba 




Fig 1.1 .a.b.c 



Fig l.l.d.- Rueda movida por el costado 
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Su diametro decrece con la altura H del salto de agua. Los cangilones crecen con el caudal. Los rendi- 
mientos son del orden del 50% debido a la gran cantidad de engranajes intermedios. El numero de rpm es 
de 4 a 8. . Las potencias son bajas, y suelen variar entre 5 y 15 kW, siendo pequenas si se las compara 
con las potencias de varios cientos de MW conseguidas en las turbinas. 

TURBINAS HIDRAULICAS - Una turbomaquina elemental o monocelular tiene, basicamente, una 
serie de alabes fijos, (distribuidor), y otra de alabes moviles, (rueda, rodete, rotor). La asociacion de un 
organo fijo y una rueda movil constituye una celula; una turbomaquina monocelular se compone de tres 
organos diferentes que el fluido va atravesando sucesivamente, el distribuidor, el rodete y el difusor. 

El distribuidor y el difusor (tubo de aspiracion), forman parte del estator dela maquina, es decir, son 
organos fijos; asi como el rodete esta siempre presente, el distribuidor y el difusor pueden ser en determi- 
nadas turbinas, inexistentes. 

El distribuidor es un organo fijo cuya mision es dirigir el agua, desde la seccion de entrada de la maqui¬ 
na hacia la entrada en el rodete, distribuyendola alrededor del mismo, (turbinas de admision total), o a 
una parte, (turbinas de admision parcial), es decir, permite regular el agua que entra en la turbina, desde 
cerrar el paso totalmente, caudal cero, hasta lograr el caudal maximo. Es tambien un organo que trans¬ 
forma la energla de presion en energia de velocidad; en las turbinas helico-centripetas y en las axiales 
esta precedido de una camara espiral (voluta) que conduce el agua desde la seccion de entrada, asegu- 
rando un reparto simetrico de la misma en la superficie de entrada del distribuidor. 

El rodete es el elemento esencial de la turbina, estando provisto de alabes en los que tiene lugar el in- 
tercambio de energia entre el agua y la maquina. Atendiendo a que la presion varie o no en el rodete, las 
turbinas se clasifican en: 

f a) Turbinas de accion o impulsion 

| b) Turbinas de reaccion o sobrepresion 

En las turbinas de accion el agua sale del distribuidor a la presion atmosferica, y llega al rodete con la 
misma presion; en estas turbinas, toda la energia potencial del salto se transmite al rodete en forma de 
energia cinetica. 

En las turbinas de reaccion el agua sale del distribuidor con una cierta presion que va disminuyendo a 
medida que el agua atraviesa los alabes del rodete, de forma que, a la salida, la presion puede ser nula o 
incluso negativa; en estas turbinas el agua circula a presion en el distribuidor y en el rodete y, por lo tan- 
to, la energia potencial del salto se transforma, una parte, en energia cinetica, y la otra, en energia de 
presion. 

El difusor o tubo de aspiracion, es un conducto por el que desagua el agua, generalmente con ensan- 
chamiento progresivo, recto o acodado, que sale del rodete y la conduce hasta el canal de fuga, permi- 
tiendo recuperar parte de la energia cinetica a la salida del rodete para lo cual debe ensancharse; si por 
razones de explotacion el rodete esta instalado a una cierta altura por encima del canal de fuga, un sim¬ 
ple difusor cilindrico permite su recuperacion, que de otra forma se perderia. Si la turbina no posee tubo 
de aspiracion, se la llama de escape libre 

En las turbinas de accion, el empuje y la accion del agua, coinciden, mientras que en las turbinas de reaccion, el 
empujey la accion del agua son opuestos. Este empuje es consecuencia de la diferencia de velocidades entre 
la entrada y la salida del agua en el rodete, segun la proyeccion de la misma sobre la perpendicular al eje 
de giro. 

Atendiendo a la direction de entrada del agua en las turbinas, estas pueden clasificarse en: 
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a) Axiales ; b) Radiales {centripetas y centrifugas} ; c) Mixtas ; d) Tangenciales 




Fig 1.2.a.- Accion 



Fig l.2.b.- Reaccion 




En las axiales, (Kaplan, helice, Bulbo), el agua entra paralelamente al eje, tal como se muestra en la 
Fig I.3a. 

En las radiales, el agua entra perpendicularmente al eje, Fig I.3.b, siendo centrifugas cuando el agua 
vaya de dentro hacia afuera, y centripetas, cuando el agua vaya de afuera hacia adentro, (Francis). 

En las mixtas se tiene una combination de las anteriores. 

En las tangenciales, el agua entra lateral o tangencialmente (Pelton) contra las palas, cangilones o 
cucharas de la rueda, Fig I.3.C. 



TANGENCIAL 



Fig 1.3.a) Turbina axial; b) Turbina radial; c) Turbina tangencial 


Atendiendo a la disposition del eje de giro, se pueden clasificar en: 


a) Turbinas de eje horizontal 

b) Turbinas de eje vertical. 


I.3.- DESCRIPCION SUMARIA DE ALGUNOS TIPOS DE TURBINAS HIDRAULICAS 

TURBINAS DE REACCION 

- Turbina Fourneyron (1833), Fig 1.4, en la que el rodete se mueve dentro del agua. Es una turbina ra¬ 
dial centrifuga, lo que supone un gran diametro de rodete; en la actualidad no se construye. 

- Turbina Heuschel-Jonval, Fig 1.5, axial, y con tubo de aspiration; el rodete es practicamente inacce- 
sible; en la actualidad no se construye. 
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Fig I.7.- Turbinas Kaplan 


- Turbina Francis (1849), Fig 1.6; es radial centrlpeta, con tubo de aspiration; el rodete es de facil ac- 
ceso, por lo que es muy practica. Es facilmente regulable y funciona a un elevado numero de revolucio- 
nes; es el tipo mas empleado, y se utiliza en saltos variables, desde 0,5 m hasta 180 m; pueden ser, len- 
tas, normales, rapidas y extrarapidas. 

- Turbina Kaplan (1912), Fig 1.7; las palas del rodete tienen forma de helice; se emplea en saltos de 
pequena altura, obteniendose con ella elevados rendimientos, siendo las palas orientables lo que implica 
paso variable. Si las palas son fijas, se denominan turbinas helice. 

TURBINAS DE ACCION.- Estas turbinas se empezaron a utilizar antes que las de reaccion; entre 
ellas se tienen: 

- Turbina Zuppinger (1846), con rueda tangencial de cucharas 

- Turbina Pelton, Fig 1.8, es tangencial, y la mas utilizada para grandes saltos 



- Turbina Schwamkrug, (1850), radial y centrlfuga, Fig 1.9 

- Turbina Girard, (1863), Fig 1.10, axial, con el rodete fuera del agua; mientras el cauce no subia de ni- 
vel, trabajaba como una de accion normal, mientras que si el nivel subia y el rodete quedaba sumergido, 
trabajaba como una de reaccion, aunque no en las mejores condiciones; en la actualidad no se utiliza. 
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Fig 1.10.- Turbina Girard 

- Turbina Michel, o Banki ,Fig 1.11; el agua pasa dos veces por los alabes del rodete, construido en for¬ 
ma de tambor; se utiliza para pequenos y grandes saltos. 



I.4.- ESTUDIO GENERAL DE LAS TURBINAS HIDRAULICAS 

MOVIMIENTO DEL AGUA.- Para estudiar el movimiento del agua en las turbinas hidraulicas, se uti¬ 
liza una nomenclatura universal que define los triangulos de velocidades, a la entrada y salida del rodete, 
de la forma siguiente: 

u es la velocidad tangencial o periferica de la rueda 
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c es la velocidad absoluta del agua 
w es la velocidad relativa del agua 

a es el angulo que forma la velocidad u con la velocidad c 
(3 es el angulo que forma la velocidad u con la velocidad w 

El subindice 0 es el referente a la entrada del agua en la corona directriz o distribuidor 
El subindice 1 es el referente a la entrada del agua en el rodete 
El subindice 2 es el referente a la salida del agua del rodete 
El subindice 3 es el referente a la salida del agua del tubo de aspiracion 

El agua entra en el distribuidor con velocidad cq y sale del mismo con velocidad ty, encontrandose con 
el rodete que, si se considera en servicio normal de funcionamiento, se mueve ante ella con una velocidad 
tangencial«/. 

El agua que sale del distribuidor penetra en el rodete con velocidad absoluta c? y angulo oq. 

La velocidad relativa forma un angulo (3 1 (angulo del alabe a la entrada), con la velocidad periferica 
up, la velocidad relativa a lo largo del alabe es, en todo momento, tangente al mismo. 

Puede suceder que el rodete inicie un aumento de la velocidad periferica u de tal forma que la nueva 
velocidad uj > > u / sea la velocidad de embalamiento; en esta situation el agua golpearla contra la cara 
posterior de los alabes al desviarse la velocidad relativa ny en relation con la tangente al alabe, y la 
fuerza tangencial se verla frenada por la fuerza de choque; aunque el rodete gire sin control y sin regula¬ 
tion, existe una velocidad limite de embalamiento tal que: u r = (1,8 h- 2,2) u 1; por lo que el rodete no au- 
menta indefinidamente su velocidad. 

A la salida, el agua lo hace con una velocidad absoluta C 2 siendo wy y 112 las velocidades relativa y 
tangencial, respectivamente. 


w; 

Direccion del alabe 

Fig 1.12.- a) Nomenclatura de los triangulos de velocidades; b) Velocidad de embalamiento 

PERDIDAS DE CARGA.- Las perdidas de carga que tienen lugar entre los niveles del embalse y el ca¬ 
nal de desagiie, aguas abajo de la turbina, se pueden resumir en la siguiente forma, Fig 1.13: 

h( es la perdida de carga aguas arriba de la turbina, desde la camara de carga (presa), hasta la section de 
entrada en el distribuidor de la turbina; esta perdida no es imputable a la turbina, siendo despreciable en 
las turbinas de camara abierta; en cambio, en las turbinas de camara cerrada, con largas tuberlas con co- 
rriente forzada de agua, si son importantes. 
hd es la perdida de carga en el distribuidor 

ltd' es la perdida de carga entre el distribuidor y el rodete, sobre todo por choque a la entrada de la rueda 

h r es la perdida de cargo en el rodete 

h s es la perdida de carga en el tubo de aspiracion 
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h s ’ es la perdida de carga a la salida del difusor, por ensanchamiento brusco de la vena llquida; segun Belanguer 
es de la forma: 


h s = 


( c 3- C a ) 

2 g 


= {c a -* 0 } ^ 


2 g 




Fig 1.13.- Perdidas hidraulicas en la turbina de reaccion 

La potencia efectiva H e f es la energla hidraulica generada en la turbina y se calcula teniendo en 
cuenta la Fig 1.14; tomando como piano de referencia el AA 1 , aplicando la ecuacion de Bernoulli a los 
puntos (1) y (2), e igualando ambas expresiones, se tiene: 


Punto 1 : H = (H s + H r ) + -1 -— + h d + h t 


,2 

-1 

2 g 


Punto 2 : H = H s + + —— + H e f + h r + h d + h t 


Pi ' P2 + C l- C 2 


Y 


2 g 


Y 2 g 

en la que H e f interesa sea lo mas elevada posible; los valores de ci y c 2 son teoricos. 


H 

Embalse 


— ^hidr— 


N e 


-'Imec-* N = N u 

-o 


Alternador 


Si no hay perdidas mecanicas, N e f = N, siendo N la potencia generada en la turbina. 

Las diferencias de presiones y velocidades: pi - P 2 ; c \ - c\, deben ser grandes, para lo cual c 2 y p 2 
deben tender a cero. 


Se cumple que: 


Turbinas de accion: pi = p 2 
Turbinas de reaccion: pi>0 ; p 2 <0 


I.5.- DIAGRAMAS DE PRESIONES 

Los diagramas de presiones permiten conocer las variaciones de los diferentes tipos de energla en 
cada punto de la turbina. Hay que tener en cuenta que si la turbina esta instalada sin tuberlas de cone- 
xion, es una turbina de camara abierta H n = H, mientras que si existen tuberlas de conexion es una turbina de 
cdmara cerrada H n = 11- h, 
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DIAGRAMA DE PRESIONES ENLA TURBINA DE REACCION.- De acuerdo con la Fig 1.15, aplicando 
Bernoulli al punto (1) de entrada del agua en el rodete, con perdidas hidraulicas, respecto al nivel aguas 
abajo, se obtiene: 


Pi 

Y 


gi 
2 g 


+ hr] + ht — 


x = 


Pi 

Y 


Cl 
2 g 


+ h d + h 4 


z + x 




Fig 1.15.- Diagrama de presiones en la turbina de reaccion 


Aplicando Bernoulli entre los puntos (2) salida del rodete y (3) salida del tubo de aspiracion se tiene: 

Punto 2: H = H s + H ef + -y- + yp + h t + h r + h d => H ef = H - H s - y- - - ( h t + h d + h r ) 

c 2 c 2 

Punto 3: H = H ef + y^ + h t + h r + h d + h s => H e f = H - yy - ( h t + h d + h r + h s ) 

Igualandolas se determinan las perdidas h s en el tubo de aspiracion (c 3 = 1 m/seg ): 


^ ~,2 r *2 

P 2 c 2 " c 3 y considerando ci -> despreciable 

ho = Ho + - + —~- 

s s y 2g 


h s = H s + 

s s y 2g 


La relation entre la altura efectiva y la total es: = 1 - Hs ^ 2 2 h t + h d + h r 


H 


H y H 2 g H 


Si a la turbina de reaccion se quita el tubo de aspiracion: p 2 = p a tm = 0; aplicando Bernoulli en el punto (2) 
de la Fig 1.17 resulta: 


|s / 



/ 






H s 









Fig 1.16.- Tubos de aspiracion cillndrico y troncoconico en la turbina de reaccion 
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C 2 Q 2 

H = H s + 0 + —— + H ef + h t + h d + h r ; H ef = H - H s -— 

2 g 2 g 


(h t + h d + h r ) 


La relacion entre la altura efectiva y la total es: 


^ef 

H 


1 - 


ht + h d + h T 


2 g H 


p 2 

observandose que en una turbina con tubo de aspiracion, esta relacion sale mejorada en el termino 

que es la energla correspondiente a la depresion originada a la entrada del tubo de aspiracion; esto hace 
que la turbina de reaccion no se emplee sin dicho tubo de aspiracion. 



Fig 1.17.- Diagrama de presiones de la turbina de reaccion sin tubo de aspiracion 



Fig 1.18.- Esquema de la turbina de reaccion sin tubo de aspiracion 

DIAGRAMA DE PRESIONES EN LA TURBINA DE ACCION.- Aplicando Bernoulli a los puntos (1) y 
(2) del esquema de la turbina representada en la Fig 1.19, y tomando como referencia el nivel inferior, se 
obtiene: 

Punto 1: H = H a +H r +0 + + h t + h d 

C ^ Q 2 

Punto 2: H = H a + H e f + 0 + + h t + h d + h r => H e f = H - H a - - ( h t + h d + h r ) 

Hef = . Jfa_ c 2 h t + h d + h r 

H 1 ' H " 2 g H H 

en la que la altura H a (entre la salida del rodete y el nivel inferior) no se aprovecha 
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FUERZA QUE EJERCE EL AGUA A SU PASO ENTRE LOS ALABES.- Supondremos que el rotor se 
mueve con una velocidad periferica u\ el agua entra en el rodete con una velocidad relativa wj y sale del 
mismo con una velocidad relativa n >2 variando esta velocidad al paso por los alabes, por lo que existe una 
fuerza F que realiza esta operacion acelerativa cuyas componentes son, Fig 1.20: 


X = m j x = m 
Y = m j y = m 


Aw n 


t 

Aw m 


t 


G A YQ . 

= — Aw n = - Aw n = 

9 9 


G . YQ . 

= ~ Aw m = — Aw m = 
9 9 


G (w x COS P! - w 2 cos P 2 ) 
9 

Glw^en p x - w 2 sen P 2 ) 
9 


y Q (wj cos p x - w 2 cos p 2 ) 
9 

Y Q (w 1 sen p x - w 2 sen P 2 ) 
9 


siendo G el gasto en kg/seg y Q el caudal en m3/seg. 

Fuerza F originada por la aceleracion: 

G ^(wicos Pi- w 2 cos |3 2 ) 2 + (wisen |3i - w 2 sen P 2 ) 2 

* 5 _ 

G + Wj - 2 w 1 w 2 cos ( P x - P 2 ) 
9 

G u (Wj cos p x - w 2 cos P 2 ) y Q u (WjCos p x - w 2 cos P 2 ) 

La potencia efectiva es: N ef = X u = - = - 

que sirve para cualquier tipo de turbina. 


F = Vx 2 + Y 2 




Fig 1.20.- Movimiento del agua en las turbinas hidraulicas; triangulos de velocidades 
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En la turbina de reaction la potencia se genera a causa de la variation de la presion entre la entrada 
y la salida, teniendo lugar una aceleracion de 117 a w? => w 2 > wi. 

En la turbina de action el agua circula libremente en las cazoletas, produciendose un frenado por lo 
que w 2 < wi, siendo la velocidad de salida: w 2 = i|) Wi, con tip < 1 ). 

I.6.- COEFICIENTES OPTIMOS DE VELOCIDAD 


Las velocidades ui, Ci n , u 2 y c 2n no se pueden elegiral azar, si es que con ellas se desea obtener el 
maximo rendimiento. Para un tipo determinado de turbina, los ensayos efectuados en el Laboratorio so- 
bre modelos reducidos, permiten determinar para diferentes valores del salto neto H n los valores de las 
velocidades para los que se obtiene el maximo rendimiento; con objeto de evitar ensayar todos los modelos y ti- 
pos de turbinas, para todos los valores posibles del salto neto, se opera con independencia del salto H n mediante la 
determination de los coeficientes optimos de velocidad; para ello, se parte de las siguientes relaciones: 

u i = h p 9 H n ; C 1= cp x ^2 gH n ; ; c ln = 2 gH n ; c lm = k lm ^2 g H n | 

u 2 = 72 gH n ; c 2 = cp 2l /2 g H n ; w 2 = ~k 2 p gH n ; c 2n = p 2 ^2 gH n ; c 2m = k 2mi /2 gH n J 


lo que equivale a definir dichas velocidades optimas, como fracciones de la velocidad absoluta disponible, 


observandose que para cuando H n = 

estas velocidades son: 

2 g 

u i=^i ; 

O 

II 

-6 

1—1 

II 

I—1 

& 

C ln _ ^1 ’ 

C lm k lm 

U 2 = ^2 ’ 

C 2 <p 2 , 

^2 ^2 ? 

C 2n = ^2 ’ 

C 2m = k 2m 


que proporcionan un medio para determinar los valores de los coeficientes optimos de velocidad para 
cada tipo de turbina; en efecto, bastara con ensayar todos los tipos bajo el salto comun H n = yy hasta 


obtener, para cada turbina, los valores de u if ci, wi, Ci n ,. .. u 2 , c 2 , w 2 , c 2n ,... que permitiran de¬ 
terminar el maximo rendimiento, y que coincidiran con los coeficientes optimos de velocidad, correspon- 
dientes al tipo ensayado. 

Como: 


u 


1 






C 1n _ C lm 
Vl ~ k 1m 







V 2 5 H n 


los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida seran semejantes a los triangulos de los coeficien¬ 
tes de velocidades correspondientes, siendo la razon de semejanza igual a -J 2 gH n . 

I.7.- GRADO DE REACCION 

Por definition, el grado de reaction a es la relation existente entre la altura de presion en el rodete y 
la altura H n en la forma: 


Altura presion rodete: 

p il p^ + c?_c 
n y 2 g 


Pi - P 2 

Y 

2 

— + H r 


+ H r 




o 


Pi- P 2 

Y 


+ H, 


= 1 - 


C l- C 2 

2gH n 


= 1 - (cpf - cp| ) 


TH.1.-12 



<P1 


= VaT 


O ) + CP2 


c 2 - c 2 

o tambien: H n = oH n + —W ~— 


-1 _ 2 


: x = ^2 g H n (l - o ) + cf 6 qq = 1 - o ) + 


’ n 2 g (1 - o ) 

Para una turbina ficticia en la que (ci = c 2 ) el grado de reaccion serla (o = 1) 

Para una turbina de action: (pi = p 2 = 0) => a = = 0 => H n = 

n r 


<P2 


C 2 - C 2 

_ 2 

2 g 


El salto H n es la suma de: 


Energia de presion: cr H n = ——+ H r (Fenomeno de reaccion) 


Energia dinamica: —; 


c, - c~ 


2 g 


I.8.- ECUACION FUNDAMENTAL DE LAS TURBINAS, RENDIMIENTOS Y POTENCIAS 

Para determinar la ecuacion fundamental de las turbinas, (y en general para cualquier turbomaqui- 
na), considerando los puntos ( 1 ) y ( 2 ), se tiene: 


H = H + H + Zl. + ill- + + h t | ( H f = C ‘ ° 2 + Pl ~ + H r - h r (con perdidas) 

S r Y 2 g d 1 Igualandolas. ef 2 g y r r 

~2 1 1 „2_ „2 


P2 

T T 2 g 


Ci - Cn ‘O'l - Do . 

H ef = — 2 ~^— + v + H r (sin perdidas) 


Y 


y aplicando el Teorema de Bernoulli al fluido en rotation entre (1) y (2), y como (z x - z 2 = H r ), se obtiene 
la energia de presion en el rodete, en la forma: 


Pi u? p 2 w 2 u 2 

- + Zi + - - t: - — - + z 2 + - - t:— 

Y 1 2g2g y z 2 g 2 g 


+ h, 


Pi 


y + H r + 2g 2 g y 2 g 2 g 


2 n 2 

+ + h r 


Pi- P2 

Y 


r w 2 - w i 

I 2 g 

12 2 
W 2 ” W ! 

2 g 


2 2 
U 2 ~ U 1 
2 g 


u, - u, 


2 g 


- H r (sin perdidas) 


- (H r - h r ) (con perdidas) 


La ecuacion fundamental de las turbinas, queda en la forma: 


Hef = 


q 2 _ q 2 

2 g 


W 2 " W 1 


2 g 


U ^ - u 2 
u 1 U 2 

2 g 


w 2 = c 2 + u 2 - 2 Ciui cos ai 
w 2 = c 2 + u 2 - 2 c 2 u 2 cos a. 


C ln u l- C 2 n U 2 


*1 hid H n 


d hid 


C In u ! " C 2n U 2 


gH n 


El rendimiento hidrdulico de la turbina en funcion de los coeficientes dptimos de velocidad, suponiendo una 
entrada en la rueda sin choque, viene dado por: 


dhid — 


U 1 c ln - u 2 c 2n 

gn n 


Ui=giV ^7 ; u 2 = V 2~g H n 

c m= blV 2 5 H n ; c 2 n = ^2i/ 2 g H n 


= 2 (§i pi - § 2 p 2 ) 


Para turbinas helicoidales, Kaplan, helice, bulbo, etc, se tiene, = ^2 => i] hid = 2 g x (u x - a 2 ) 
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Para una turbina Pelton: 


C 1 — C i n 

C 2 = C 2n 


bi = qpi 

^2 = qp 2 


bhid = 2 (qp! - cp 2 ) 


Para que dos turbinas tengan el mismo rendimiento hidraulico, basta que tengan iguales sus coeficientes opti- 
mos de velocidad, con lo que a su vez, tendrdn semejantes los triangulos de velocidades a la entrada y ala salida. 


Grado de reaccion: 1 - o = 


c 2 - c 2 
1 L 2 

2 g H n 


<Pl- 92 


RENDIMIENTO MAXIMO.- Para que el rendimiento hidraulico de la turbina sea maximo, interesa que lo 


sea H e f, lo que sucede cuando a 2 = 90 s 


hhid. 


c x u x cos a 


g H r 


— , por lo que las direcciones de 112 y 


C 2 tienen que ser sensiblemente perpendiculares 


c i= <Pi V 2 9 H n = 


c x u x cos a x 

Hn_ g 'Ihid“ 


<Pi 


c x u x cos a x c x 

\ ^ m6x ^ ^ 


2 cp 2 cos cxj 

11111(1 max 


h hid m ^ x 


h hid m ax 


Ci ’ lhld max 2 cp 2 cos 04 2 {(1 - a) - cp 2 } cos 04 


NUMERO DE REVOLUCIONES DEL RODETE- Eit condiciones de rendimiento maximo el numero de r.p.m. 
del rodete es: 


hhid m ax H n 9 | p; -hhid m a X H n9 V 2 9 H n hhid m ax JtDj^n 

Ui= - —= Cl - (Pj V2 gH n = - - 


c,cos a. 


c Pi V 2 " g H n cos 04 2 cp 1 cosa 1 


60 


n = 


60 V 2 g H n p hidmax 30^/2 g q hidm . x ^H n _ * 


2 jtD 1 cp 1 cos 04 jtcp 1 cos 04 

siendo: n s *= n, para: Di = 1 my H n = 1 m. 


Di ^ Di 


RENDIMIENTOS HIDRAULICO, VOLUMETRICO, ORGANICO Y GLOBAL 

En las turbinas hidraulicas, las perdidas se pueden clasificar en la siguiente forma: 


H 

Embalse 


-^hidr- 


N e 


—"H mec-* N = Nu 

-o 


Alternador 


a) Perdidas de cargo debidas al frotamiento del agua en la turbina (distribuidor y rodete), movimientos 
turbulentos, viscosidad y rugosidad de las paredes; las perdidas que hasta este momento se han conside- 
rado son de este tipo, y a ellas corresponde el rendimiento hidraulico de la forma: 


N 


h hid 


ef 


N, 


Uj C ln - U 2 C 2n 

g H n 


b) Perdidas de caudal q debidas a las fugas entre el estator (distribuidor), y la rueda movil, a las que co¬ 
rresponde el rendimiento volumetrico: 


TH.I.-14 



Q rodete 

b vol — 0 

^ distribuidor 


Or 

Q 


Q - q 


0,95 


c) Perdidas por rozamiento mecdnico, en los organos de transmision tales como cojinetes y pivotes, por 
ventilacion y por arrastre de los aparatos auxiliares como taquimetros, bombas de aceite, etc., corres- 
pondiendo a estas perdidas el rendimiento organico o mecanico (perdidas mecanicas): 

N N e - N roz mec 

’ , “ 3 ' N„ = N e 

en la que la potencia util, o potencia al freno, es igual a la potencia efectiva menos las perdidas de poten- 
cia por rozamiento mecanico. 

La potencia util es la potencia que se tiene en el eje, a la salida de la turbina: 


N = N ef rp 


N 


^Ihid — 


ef 


N r 


Nn bhid bmec — Y Q H n T|hid bmec — Y Q Hnb 


La potencia generada en la turbina es: N e f = y Q H n r|hid = Y Qr H e f 


Otros rendimientos manometricos son: J 




De la instalacion: q hid 
Del rodete: b hid rod = 


inst 


U 1 c ln ~ u 2 c 2n 

gH 


U 1 c In ~ u 2 c 2n 

g (H ef + h r ) 


I.9.- CAUDAL 


Si Q es el caudal que circula por el distribuidor, Q r el que circula por la rueda y Qa es la seccion trans¬ 
versal del compartimento entre alabes a la salida del distribuidor, el valor de Q es: 




Q = q d Q d c 1= q d Q d j2 g(H d - Pl ~ Patm ) 


siendo pa el coeficiente de contraccion del agua para esta seccion. 

El caudal Q r que circula por el rodete es: Q r = Q - q , siendo q el caudal que se pierde por fugas en los 
intersticios existentes entre el distribuidor y el rodete; con esta matizacion se tiene que el caudal entran- 
te en la rueda es el mismo que sale, es decir Q E = Q s , obteniendose: 


Alaentrada: Q E =Q-q=p 1 £2 1 w 1 
A la salida: Q s =Q-q = p 2 ^ 2 W 2 


p d £2 d Ci = pi Qi wi = p 2 Ll 2 w 2 => w 2 = 


bd c : 
p 2 H 2 


y la ecuacion fundamental queda en la forma: 
g Hnbhid = Cl Ui cos ai = 


D 1 r 1 D -I 

Ul= U 2 — = |u 2 = w 2 cos p 2 | = W 2 cos p 2 — 


Di 


Ci w 2 cos p 2 -=-^- cos ai = 


Pd ^d Ci 

W2 _ p 2 li 2 


2 M'd ^d D l O 

Cl 7T^r d7 cos aiCOS p2 


y como prdcticamente oq y (>2 estdn proximos a 0°y 180°, respectivamente, se pueden hacer (en valor absoluto) 
las siguientes aproximaciones: 
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h hid = cos P 2 COS a x ] 




= 1 


^ Hn= ^ 2 §r^7 = 2gHn(1 ' 0) Sr^7 


Q- 


Q, 


= 2 (1 - a) -i- 


^2 J 

que proporciona una relacion aproximada entre las secciones y el grado de reaction o. 


Si la turbina es de tipo helice: D 1 = D 2 


Q- 


Q, 


= 2 (1 - o) 


Si la turbina es de action: a = 0 


Q 


Q, 


2 = 2 £l 


Suponiendo que el ancho del canal de paso entre los alabes del distribuidor es a y la altura de los ala- 
bes b, siendo Z el numero de estos, el caudal viene dado por: Q = a b Z cp 


L10.- VELOCIDAD SINCRONICA Y DE EMBALAMIENTO 

VELOCIDAD SINCRONICA.- En general una turbina va acoplada a un alternador que ha de generar 
electricidad a una determinada frecuencia, que en Espana es de 50 ciclos por segundo, por lo que su velo- 
cidad debe ser tal que, conjugada con el numero de pares de polos, produzca esta frecuencia. 

La relacion que liga la velocidad del alternador n con el numero de pares de polos z y con la frecuencia 
/de la corriente en ciclos por segundo es: 

Z ji 

f = —— => Paraf = 50 ciclos por segundo: zn = 3000 

oU 

Las velocidades que cumplen la condition anterior se llaman velocidades sincronicas; asi, una turbi¬ 
na acoplada directamente a un alternador ha de tener una velocidad sincronica de la forma: 

Para,z = l, n = 3.000 rpm ; z = 2, n = 1.500 rpm ; z = 3, n = 1.000 rpm ; z = 4, n = 750 rpm 


VELOCIDAD DE EMBALAMIENTO.- Se entiende por velocidad de embalamiento, aquella a turbina 
descargada y con el distribuidor abierto; suele ser 1,8 a 2,2 veces la velocidad de regimen segun el tipo de 
turbina. Si se supone a la turbina en regimen estacionario (funcionamiento normal) y por cualquier cir- 
cunstancia desaparece la carga y el regulador no actua, la turbina se acelera; cuando funciona a la velo¬ 
cidad de regimen, el par motor es igual al par resistente, y la ecuacion del movimiento de los rotores es 
de la forma: 

dw 

I - = C m - C r = 0, por ser la velocidad angular w constante 

dt 

Al desaparecer la carga, el par resistente disminuye hasta otro valor C r producido por las resisten- 
cias pasivas, que es muy pequeno, por lo que: 


„ dw 
1 ~dt >> 


0 


y la velocidad se embalara nuevamente hasta que C r = C m alcanzandose teoricamente una velocidad 
muy elevada. Sin embargo, en la practica esta velocidad alcanza valores comprendidos entre 1,8 a 2,2 
veces la velocidad de regimen, ya que cuando el rodete gira a la velocidad de regimen, la velocidad relati- 
va de entrada del agua en la turbina es tangente al alabe a la entrada. 
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Fig 1.21.- Triangulo de velocidades a la entrada y velocidad de embalamiento 

A1 cesar la carga sin actuar el regulador, la velocidad cj sigue igual en magnitud y direction, Fig 1.21, 
pero u i aumenta hasta u i, con lo que w i se convierte en w i, y ya no es tangente al alabe a la entrada. 
Como w i se puede descomponer en w it tangente al alabe y en w ic perpendicular a w it que se conoce 
como componente de choque, la cual se opone al movimiento produciendo un frenado, impide que la velo¬ 
cidad de embalamiento alcance valores excesivos, siendo: 

n m dx < 1,8 n, para las turbinas de accion (Pelton) 
n m dx < 2 n , para las turbinas de reaccion (Francis) 
n mdx < 2,2 a 2,4 n, para las turbinas helice (Kaplan) 
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II.- SALTO NETO, SEME JANZA Y 
COLINAS DE RENDIMIENTOS 


II. 1.- CONCEPTO DE SALTO NETO EN TURBINAS HIDRAULICAS 

En las TURBINAS DE REACCION el salto bruto o altura geometrica H es la diferencia de niveles entre 
la camara de carga y el canal de fuga a la salida del tubo de aspiration, Fig II.2, es decir: 

H = z M - z a 

El salto neto H n es la energia que por kg de agua se pone a disposition de la turbina. 

En Europa se considera como turbina desde la entrada del distribuidor, punto Mo, hasta el nivel 
del canal de desagiie, punto M a , por lo que se tiene: 


__ . o 0 \ , a tr a \ 

H n - (—- + - + Z 0 ) - (—- + - + Z a ) 

2 g Y 2 g Y 


En USA se supone que la turbina comienza a la entrada del distribuidor, punto Mo, y termina en 
la section de salida del difusor, punto M 3 , con lo que la expresion americana del salto neto es: 





a) Sistemas de presion (chimeneas de equilibrio) 





b) Sistemas de admision en flujo abierto 

1) Estructura de admision; 2) Tanques de equilibrio (deposito de aire y chimenea de equilibrio)); 

3) Tunel de presion aguas abajo; 4) Sala de turbinas (central); 5) Conduccion forzada; 

6) Tunel de flujo abierto de admision; 7) Tunel de flujo abierto de escape; 8) Tunel de presion de admision; 

9) Embalse de carga 

Fig 11.2- Sistemas de atenuacion del golpe de ariete 
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Medida del salto neto en la Turbina de reaccion Para el salto europeo, de acuerdo con la Fig II.3, y te- 
niendo en cuenta que, p a = p a tm, se obtiene: 


H n = '2 g 


C 0 ^ PO ^ x , C a ^ ,-a ^ v 

+ T ° ' ( 2^ “ a " 


ya que tanto cm como c„ son despreciables. 
Para el salto americano sabemos que: 


2 g 


Po 


2 g y 


+ Z M — 


+ z 0 = 


Po 


2 g y 


+ 


+ z o + h t 


2 g 


^ + £«. + ZM . ht 


= (z M - z a ) - h t = H - h t 


TT ' , C 0 Po x , C 3 P3 X 

H n = (" 5 “ + ~T + z 0 ) - (y— + —— + z 3 ) - 

2 g y 2 g y 


Aplicando Bernoulli entre M y M 0 : 


C M , PO , C 0 

- + - + Z M = - 

2 g Y 2 g 


Po 


+ Z(i + h i 


C M Pa , , c 3 P 3 x 

"*— + Zm " - + ~7i~ + z 3 ) - 

2 g y 2 g y 


Aplicando Bernoulli entre la salida del difusor M 3 y el canal de desagiie M 8 


2 g y 
p 3 


+ Z 3 = 


+ z, = —— 
Y 3 2 g 


2 g T Y +Za+hs: 


+ Z; 


h s a 

2 g 


2 g Y 


2 g 


2 g y 


+ Z M - h t - ( TT— + 


2 g 2 g Y 


_2 

x c M ■ C a 

+ z a ) = -—- + Z M - Z a - ht - 

2 g 


2 g 


y como cm y c a son muy pequenos, resulta finalmente como valor del salto neto USA: 
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c 2 c 2 

H n = z M - z a - h t - -2- = H - h t - —5- 


y como el salto neto europeo es ( H n = H - h t ), el salto neto USA se puede poner tambien en la forma: 

c 3 

H n = H n- YJ 

observandose que el salto neto europeo es superior al salto neto USA. 

Medida del salto efectivo en la Turbina de reaccidn.- El salto efectivo es la energia realmente utilizada 
por la rueda, para su transformacion en trabajo mecanico, de la forma: 

Salto efectivo = Salto neto - Perdidas (distributor + rodete + tubo aspiracion) 

El salto efectivo europeo es: 

H e f = Hn - (h^ + h^ + h r + h s + h s ) = H - (h i + h d + h d + h r + h s + h s ) = H - ^ h i = H n phi d 
que tiene el mismo valor en los sistemas europeo y USA. 

c 3 

Para el caso USA, como: —— = h s resulta: 

2g 

, , , c 2 , 

H e f — H n - ( ti d ~t h d h r + h s ) — H - ht - - (h d ti d h r + hg) — H - (ti^ + h d hd + h r + ti s + h s ) 

2 g 


observandose que, H ef = H ef 


En turbinas de cdmara abierta, H n = H,y en turbinas de cdmara cerrada, H„ =H-h t 
Rendimiento hidrdulico.- El rendimiento hidraulico se define en la forma: 


N ef Energia real utilizada por el rodete N ef 

N n Energia puesta a disposition de la turbina y Q H n 


Nef — YQH n ri hid 


y de acuerdo con lo anteriormente expuesto, con arreglo al concepto europeo se tiene: 


H ef H n - (h d + h d + h r + h s + h s ) 


h d + h d + h r + h s + h s 


En Europa: r) hid = 


En USA: r) hid = 


Hef H ef 


}. y como: H n > H n => Phid > Phid 


Energia utilizada por la turbina: N ef = y Q H ef = y Q H n p hid 
Energia puesta a disposicion de la turbina: N n = y Q H n 


Energia utilizada por el rodete 


Energia puesta a disposition de la turbina y Q H 


N e , 

tV = H n = H n + —i- 


yQ (Hn 


y como ademas: p r 


Energia utilizada 
YQH n 


P hid > P hid 
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II.2.- SEMEJANZA DE TURBINAS HIDRAULICAS 


Para poder aplicar los resultados obtenidos en la Teoria de Modelos a los prototipos de turbinas hi- 
draulicas, y comparar entre si las del mismo tipo en diferentes circunstancias de funcionamiento, con 
diferentes tipos de rodetes, etc, es importante exigir una semejanza lo mas perfecta posible, que inclu- 
ya las acciones debidas a la rugosidad de las paredes, la viscosidad del fluido y la gravedad. 


cy 

C 



Fig II.4.- Semejanza geometrica 


Cuando interviene la rugosidad, dando lugar a fuerzas apreciables de rozamiento, la igualdad de 
rendimientos entre el modelo y el prototipo, exige que los coeficientes de rozamiento en el prototipo y en 
el modelo sean iguales, lo cual implica el que las rugosidades relativas sean tambien iguales, o lo que 
es lo mismo, que las rugosidades absolutas cumplan la condition de semejanza geometrica. 

Esto requiere un pulido especial en el modelo, y si no es asi, las perdidas por rozamiento seran re- 
lativamente mayores en el modelo que en el prototipo. 

A1 aplicar la semejanza de Froude se prescinde de la viscosidad; la aplicacion simultanea de la se¬ 
mejanza de Froude y Reynolds es de la forma: 




Froude: Fr = —— 
u r 

Reynolds: Re = ^ 

y como el prototipo es mayor o igual que el modelo X > 1, resulta que vi > vi -, por lo que para una se¬ 
mejanza que considere efectos de gravedad y viscosidad, es necesario que el llquido de funcionamiento 
del prototipo sea mas viscoso que el del modelo. 

Como normalmente se trabaja con el mismo llquido, tanto en el prototipo como en el modelo, ello 
quiere decir que el liquido con el que se ensaya el modelo es mas viscoso que lo que exige la ley de se¬ 
mejanza vi > vp, por lo que los resultados obtenidos, en lo que respecta a los rendimientos, seran me- 
nores que los reales, es decir, el rendimiento del prototipo sera superior al obtenido en el modelo. 

RELACIONES DE SEMEJANZA.- Para determinar las relaciones que existen entre las caracterlsti- 
cas de dos turbinas del mismo tipo, geometrica y dinamicamente semejantes, en el supuesto de que 
ambas tengan el mismo rendimiento hidraulico, podemos hacer las siguientes consideraciones: 

Para el modelo: Potencia N’, n° de rpm n’, caudal Q’ (m 3 /seg), par motor C’ (m.kg), salto neto H n 
Para el prototipo'. N, n, H n , Q, C 

En el estudio hay que suponer las siguientes condiciones: 


= -yPX 


= X- 1 


V 1 _ ^ 3/2 


Vl 
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a) Las dos turbinas tienen la misma admision, es decir, el mismo angulo de apertura del distribuidorpara las 
Francis y Kaplan-helice, y la misma carrera relativa de la aguja para las Pelton. 

b) El mismo numero de unidades para cada turbina, es decir, una sola rueda para las Francis y Kaplan-helice, 
y un solo inyectorpara las Pelton. 

c) El rendimiento se mantienepracticamente uniforme en la zona de funcionamiento de las turbinas, Fig II.5 

Para los diametros y longitudes se puede poner: — = ... = = X = 

1 * D 0 D 1 B 0 D Modelo 

Jt D 2 Jt D 2 

y para las secciones de paso del agua: —r- = -= - 5- = X 2 

mD 0 kDj 



(a) Turbina helice: n s = 1050 (curva en gancho); (b) Turbina helice: n s = 650 ; (c) Turbina Francis: n s = 500 ; 

(d) Turbina Francis: n s = 250 ; (e) Turbina Kaplan: n s = 230 ; (f) Turbina Kaplan: n s = 500 ; (g) Turbina Pelton: n s = 10 a 30 (curva plana) 

Fig 11.5.- Rendimiento total de diferentes tipos de turbinas 

Como el rendimiento de la turbina en funcion de los coeficientes optimos de velocidad, es: 

bman = 2 (?1 l 1 ! " 


para que sea el mismo en el prototipo y en el modelo, es necesario que los coeficientes optimos de velo¬ 
cidad sean iguales. 

Las relaciones de semejanza entre el prototipo y el modelo son: 
a) Numero de revoluciones 


Prototipo: ui = § i *J2 g H n 
Modelo: Ui= 2 g H n = 


jt D x n 
= 60 
jt D x n' 
60 





b) Caudal - Llamando u al coeficiente de contraccion que es sensiblemente el mismo para los distribui- 
dores de ambas turbinas yQyQ’ las secciones respectivas de los distribuidores, normales a las veloci- 


TH.II.-24 







dades absolutas ci y cp, se tiene: 


Q=^£2c 1 =^Q cPi^/2 g H n 
Q' = pQ' c r = [xQ' (p x J2 gH n 


Q_ 

Q' 


. _Q = y 2 

Q' VH n 



Q 


Q' 



c) Potencia: 


N = y Q H n ri 
N 1 = y Q' H n r] 


N_ 

N' 


= ^- = X 2 

Q H n 


V H n 


N = N' 



d) Par motor: 



N = 60 N 
w 2 jt n 
J\T_ = 60 N' 
w' 2 Jt n ' 



c = c' X 3 

H n 


Si elprototipo estd constituido por un numero de unidades, ( k inyectores Pelton o Z rodetes Francis): 


n - n' 1 

n = n — , 

H n 

; Q = kQ' l 2 ^r- 

; N = kN'X 2 | 

X 

H n 

V H n 

V 


^) 3 


C = k C ' i 3 ■ 


Hay que hacer notar que los rendimientos hidraulicos no solo no seran iguales, sino que en el mo- 
delo los rendimientos volumetrico y organico son menores, porque las fugas o perdidas de caudal son 
relativamente mayores en el modelo, al no poderse reducir los intersticios, y porque experimental- 
mente se ha comprobado que las perdidas correspondientes son relativamente menores en las maqui- 
nas grandes; por todo ello, el rendimiento de la turbina prototipo es siempre mayor que el de su modelo. 



Unas formulas emplricas que permiten calcular el rendimiento optimo del prototipo r| p conociendo 
el rendimiento optimo del modelo r| m son: 


Para: H < 150 m, q p = 1 - (1 - q m ) s/^p- 


Para: H > 150 m, T|p — 1 


(i 
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IL3.- VELOCIDAD ESPECIFICA 

Numero de revoluciones especifico n s .- El numero n s es el numero especifico de revoluciones europeo y 
es el numero de revoluciones por minuto a que giraria una turbina para que con un salto de 1 metro, 
generase una potencia de 1 CV. 

Si en las formulas de semejanza hacemos N’= 1 CV, H n ’ = 1 metro y n’= n s se obtiene: 
n s I — 

n = T ^ Hn ni tt _ N n VN 

f " n2 M ? H 5 / 4 

Por la forma en que se ha definido, resulta que todas las turbinas semejantes tienen el mismo nu¬ 
mero de revoluciones especifico, pudiendose definir tambien n s como el numero de revoluciones de una 
turbina de 1 CV de potencia que bajo un salto de 1 metro tiene el mismo rendimiento hidraulico que 
otra turbina semejante de N(CV), bajo un salto de H n metros, girando a n rpm. 

En lugar de comparar las turbinas que difieren a la vez en el salto H n , potencia N y velocidad n, se 
comparan entre si las que dan la misma potencia N = 1 CV, bajo el mismo salto H n = 1 m, y que solo 
difieren en su velocidad n s ; cada una de ellas define una serie de turbinas semejantes de igual rendi¬ 
miento, cuyas dimensiones se obtienen multiplicando las de la turbina modelo por J2 g H n . 

De acuerdo con el valor de n s las turbinas hidraulicas se pueden clasificar en la siguiente forma: 

Pelton con un invector, 5 < n s < 30 

Pelton con varios inyectores, n s = 30 < n s < 50 

Francis lenta, 50 < n s < 100 ; Francis normal, 100 < n s < 200 ; Francis rcipida, 200 < n s < 400 

Francis extrarapida, ruedas-helice, 400 < n s < 700 

Kaplan, 500 < n s < 1000 

Kaplan de 2 palas, n s = 1200 

Velocidad espedfica para el caso de varios rodetes iguales que trabajan bajo un mismo salto, a n rpm 

Si se supone una turbina multiple formada por Z turbinas o ruedas iguales montadas sobre un 
mismo eje, Fig II.7, de forma que la potencia total suministrada sea N, bajo el salto H n igual para to- 
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das las ruedas y a la velocidad n rpm, el numero de revoluciones espedfico de una turbina que diese 
con un solo rodete la potencia N*, bajo el mismo salto H n y a n rpm, seria: 

_ n -\/N 

n s " tr5/4 
ii n 

pero siendo las Z turbinas componentes iguales y llamando N* a la potencia suministrada por cada 
una de ellas, se tiene: 


N = Z N : 


n c 




n R = 


n s 

Jz 


en la que n's es la velocidad especlfica de cada una de las turbinas componentes que integran la turbi¬ 
na multiple. 



Fig 11.7.- Clasificacion de turbinas en funcion de H n = f(n s ) 


Numero de revoluciones nq.- En USA se ha introducido el concepto de numero espedfico de revolucio¬ 
nes n q que deberia tener un tipo de turbina determinado, para evacuar un caudal Q”= 1 m 3 , bajo un 
salto de H n ”= 1 m, con el maximo rendimiento posible. Su expresion se puede deducir de las relaciones 
de semejanza de turbinas entre caudales y revoluciones por minuto: 
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La forma de caracterizar a las turbinas por su n q parece bastante racional, por cuanto los datos del 
problema suelen ser, generalmente, el caudal Q y el salto neto H n , y no la potencia, como en el caso de 
n s . Para calcular n s es preciso determinar previamente la potencia fijando un rendimiento global que 
no se conoce, y que varla en cada salto con el caudal y con la velocidad y en cuyo calculo hay que recu- 
rrir a metodos experimentales. 

La ventaja de n q frente a n s radica en que no se basa en hechos hipoteticos, sino sobre datos que se 
pueden determinar exactamente antes de construir la turbina. 

La relation entre n q y n s es: n s = n q , y como el liquido es agua, resulta: n s = 3,65 J r[ n q , que 

permite calcular el valor de n q para diversos tipos de turbinas, como se indica en la Tabla II.1. 


Tabla 11.1Valores de n q para diversos tipos de turbinas 


2 < n s < 30 

Pelton de una boquilla 

0,6 < n q < 9 

30 < n s < 60 

Pelton de varias boquillas 

9 < n q < 18 

60 < n s < 200 

Francis lenta 

18 < n q < 60 

n s = 200 

Francis normal 

n q = 60 

200 < n s < 450 

Francis rapida 

60 < n q < 140 

450 < n s < 500 

Francis de varios rodetes, o helice 

140 < n q < 152 

500 < n s < 1350 

Helice 

152 < n q < 400 


VARIACIONDE LAS CARACTERISTICAS DE UNA TURBINA AL VARIAR EL SALTO - Las caracterlsti- 
cas de dos turbinas semejantes vienen relacionadas por las expresiones: 



= Q' X 2 & ; N = N' X 2 /(^f-) 3 

V H n V H n 


C = C ' L 3 —f- 


Si ahora se estudian las caracteristicas de una misma turbina funcionando bajo un salto H n dife- 
rente de H n basta con hacer k = 1, obteniendose: 


n = n' 



H n , 

(ttN 3 


C = C' 


Ir 

H' 



En las instalaciones hidraulicas el salto neto puede variar, y en particular en los saltos pequenos 
inferiores a 50 metros; tambien puede ser variable en los medianos, entre 50 y 300 metros, cuando se 
trata de utilizar el agua de una reserva. 

Para que el rendimiento de la turbina permanezca constante al variar el salto, seria necesario va¬ 
riar al mismo tiempo la velocidad del grupo, pero esta velocidad viene siempre impuesta por el alter- 
nador, que debe girar a una velocidad sincronica, y en estas condiciones no se puede modificar la velo¬ 
cidad al mismo tiempo que varia el salto; el regulador mantendra constante la velocidad, y al variar el 
salto en uno u otro sentido, el rendimiento disminuira. Mas adelante se vera que las turbinas mas 
apropiadas para saltos variables y velocidad constante son las helice extrarapidas. 


11.4.- CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS 


Para llegar a conocer bien las particularidades del funcionamiento de un determinado tipo de tur¬ 
bina, es necesario realizar con ella un gran numero de ensayos, que abarquen la totalidad de las con¬ 
diciones posibles de trabajo, que vienen determinadas por la variabilidad del salto, de la carga (par 


TH.II.-28 




resistente), de la velocidad, etc. 

Para cada valor del grado de admision x, que se obtiene variando la posicion de las directrices movi- 
les del distribuidor en las turbinas de reaccion, o la carrera de la aguja del inyector en las ruedas Pel- 
ton, se realizan, (con ayuda de un freno y a diferentes velocidades), una serie de medidas procurando 
mantener constante el valor del salto neto. 

La potencia absorbida (potencia hidraulica) se calcula conocidos el caudal Q y el salto neto H n . 

Tambien se puede determinar el valor del numero especifico n s , con lo que se completa la serie de 
datos a incluir en las diferentes tablas, en las que habra que senalar tambien el valor del diametro Di 
con objeto de poder referir estos resultados a otras ruedas del mismo tipo de diferente Di o funcionan- 
do bajo otro valor H n del salto, sin mas que aplicar las leyes de semejanza de turbinas. 

Caracterlsticas de caudal, par motor y potencia 

Con ayuda de las tablas de valores obtenidas en Laboratorio, se pueden construir las familias de 
curvas definidas por las siguientes ecuaciones, mediante el ensayo elemental, para un grado de aper- 
tura del distribuidor jc, determinado: 

Q = f 1 (n,x) ; C = f 2 (n,x) ; N = f 3 (n,x) 

en las que se toman los valores de jc como parametros, y los de las velocidades de rotacion n como va¬ 
riables independientes. 

Las curvas de potencia N(n) parten todas de un origen comun, Fig II.8, cuando n = 0 y tienen una 
forma casi parabolica, con un maximo que se corresponde para cada valor de jc con el rendimiento op- 
timo. Los puntos de corte con el eje de velocidades se corresponden con las velocidades de embala- 
miento, distintas para cada valor de jc, estando en ese momento sometida la turbina, unicamente, al 
freno impuesto por las resistencias pasivas, tanto mecanicas como hidraulicas. 



Fig 11.8.- Curvas caracteristicas de potencia 


Las curvas Q(n) para diferentes grados de apertura x y salto constante H,„ son rectas, Fig II.9; para las 
Pelton son rectas horizontales, siendo el gasto del inyector rigurosamente independiente de la veloci¬ 
dad de rotacion; para las ruedas Francis, el caudal varia con la velocidad, pero la inclinacion de las 
curvas Q(n) varia con los valores de n s ; a las ruedas helice, y a las Francis rapidas, corresponden cur¬ 
vas siempre crecientes, lo cual significa que a velocidad constante y salto variable, la capacidad de ab- 
sorcion de la rueda es tanto mayor cuanto menor sea el salto, lo que constituye una gran ventaja para 
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saltos pequenos. 



Fig 11.9.- Curvas Q(n) para diversos grados x de apertura 


Las curvas C(n), Fig II.8, aunque poco utilizadas por los constructores de turbinas, son de gran uti- 
lidad en el estudio de la regulacion y del acoplamiento mecanico de la turbina y el alternador. Tam- 
bien son rectas, siendo la ordenada en el origen el par de arranque, y la abscisa de ordenada nula la 
velocidad de embalamiento. El par de arranque de las turbinas hidraulicas es aproximadamente el do- 
ble que el de regimen, excepto para las turbinas helice; esta propiedad es de gran interes, por cuanto 
permite el arranque en carga cuando el par resistente en el arranque es mayor que el de regimen. 

CURVAS EN COLINA.- Las curvas en colina, o en concha, se obtienen a partir de una serie de ensa- 
yos elementales. A1 ser constante el salto neto, el rendimiento sera una funcion simultanea de las va¬ 
riables N y n, o de las Q y n, es decir: 

T| = F x (N, n) ; r\ = F 2 (Q, n) 

La representacion espacial de estas funciones es una superficie que puede representarse en el pia¬ 
no, para cualquiera de los dos casos, cortandola por pianos de rendimiento constante, equidistantes, y 
proyectando las intersecciones obtenidas sobre el piano (N,n) o sobre el piano (Q,n), quedando de esta 
forma representada la colina de rendimientos, por las curvas de igual rendimiento de la Fig 11.10. 



Fig 11.1 0.- Colinas de rendimientos 


Para obtener la representacion de las ecuaciones Q = fi(n) y N = f 2 (n) para cada punto dado por un 
valor de x y otro de n correspondientes a cada ensayo, se anota el rendimiento calculado y uniendo los 
puntos de igual rendimiento, se obtiene la representacion deseada. 

El vertice de la colina de rendimientos se corresponde con la velocidad de regimen y con la potencia o caudal 
de diseiio siempre que la turbina este racionalmente construida. La mayor o menor proximidad de las curvas 
en colina da una idea sobre el campo de aplicacion de la turbina ensayada. Cuando estas curvas esten 
muy proximas, el rendimiento variara mucho al modificar las condiciones de funcionamiento, por lo 
que sera conveniente utilizar la turbina en aquellas zonas en donde las curvas se encuentren muy dis- 


TH.II.-30 



tanciadas, pues de este modo, el rendimiento variara poco al modificar las condiciones de funciona- 
miento. 

Curvas de rendimientos para H n y n constantes, en funcion del caudal y la potencia.- La forma habitual de 
funcionamiento de las turbinas industriales es suministrar, en cada instante, la potencia que la exige 
el alternador, manteniendo al mismo tiempo constante la frecuencia y, por lo tanto, el numero de re- 
voluciones. Este es el motivo de que sea interesante estudiar las variaciones del rendimiento al variar 
la potencia o el caudal, manteniendo constantes el salto H n y la velocidad n. Estas variaciones estan 
representadas en las Fig II. 11, para distintos tipos de turbinas; la curva de rendimientos en funcion 
de los caudales se obtiene para cada valor de n s manteniendo constantes en los ensayos los valores de 
H n y 77, midiendo al freno la potencia util y calculando el rendimiento mediante la expresion: 

N 

q = - 

Y Q H n 

en la que Q se hace variar modificando la admision .v. En forma identica se podria obtener la curva 
que relaciona los rendimientos con la potencia. 

En la grafica (q,Q) se observa que el maximo de la curva de rendimientos en funcion del caudal, se 
corresponde con valores comprendidos entre el 75% y el 90% del caudal maximo. La experiencia de- 
muestra que lo mas racional es proyectar la turbina de manera que el q m ax se obtenga para el interva- 
lo de la potencia indicada en la Tabla II.2. 


Tabla 11.2 


Intervalo de potencia maxima 

Numero especlfico de revoluciones 

75% < N < 80% 

160 < n s < 200 

80% < N < 82% 

200 < n s < 330 

85 % 

n s = 400 

90 % 

n s = 500 

100 % 

n s = 700 


En las turbinas Kaplan, el rendimiento maximo se obtiene para unos valores de la carga maxima 
comprendidos entre el 60% y el 70%; del 70% en adelante, el valor del rendimiento disminuye relati- 
vamente poco. La potencia y el salto asi definidos son la potencia y salto de diseno. Si por razon de 
una variacion brusca de la carga, la velocidad varla en forma sensible, o si permaneciendo esta cons¬ 
tante por la action de un regulador de velocidad, lo que varia es el caudal, el rendimiento disminuye. 




Fig 11.11.- Variacion del rendimiento con el caudal para distintos tipos de turbinas hidraulicas 
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En las turbinas Kaplan este descenso de rendimiento es menos sensible, por cuanto al orientarse 
las palas de acuerdo con los valores de carga o de gasto, podran cumplirse las condiciones de rendi¬ 
miento maximo entre llmites bastante amplios alrededor de las caracteristicas de regimen. 

En el caso de turbinas Pelton, n s < 45, el rendimiento viene muy poco influenciado por las variacio- 
nes de la carga, sobre todo en el caso de la rueda con dos inyectores, 30 < n s < 45, por lo que presentan 
un gran interes sobre todo cuando las variaciones de carga son muy grandes. 

En el caso general de turbinas de reaccion, tanto Francis como ruedas Helice ordinarias, las cur- 
vas de rendimientos globales en funcion de la potencia presentan un maximo para la potencia de dise- 
no, dependiendo las variaciones del rendimiento con la carga, en gran manera, del valor de n s . Cuanto 
mayor sea n s mas bajos seran los rendimientos correspondientes a las cargas fraccionarias, por lo que, 
si la carga de la red es variable, no se puede adoptar una turbina con un n s cualquiera. 


H.5.- CONCEPTO DE TURBINA UNIDAD 


Los datos obtenidos en Laboratorio en el ensayo de modelos de turbinas, permiten su utilizacion 
para el calculo de turbinas semejantes. En la practica suelen emplearse para determinar los diagra- 
mas y parametros de una turbina semejante, cuyo diametro de salida del rodete D 2 sea igual a 1 me¬ 
tro; a esta turbina se la denomina turbina unidad, para distinguirla del modelo del que se han obtenido 
los datos. Las leyes de semejanza permiten reducir los valores obtenidos experimentalmente en el en¬ 
sayo de un modelo de turbina a los correspondientes de turbina unidad; estos valores que se designan 
con los subindices ( 11 ) se denominan valores reducidos 0 caracteristicos. 

Si H n , Q, N y n son los valores medidos en cada ensayo de la turbina modelo y H nu , Q n , N n y n n 
los correspondientes reducidos, en el supuesto de que se conserven los rendimientos, de las relaciones 
de semejanza se deduce para D 2ll = 1 metro y H nil = 1 metro: 


H 


■nil 


° 9 -) 3 = -2- D 3 
nn 2 


n 0 n n 

Qn D, n 


2 v n 


Q _ n , d 2 
Q11 nn D 2ll ' 

N - ( n 13 ( °2 15 _ ( n \3 pv5 M _ N / n n , 3 _ N 

Nn n u W - ( m. ) D * - N “- Dl ( n ) - D 2^t 

D 2 \5 ( n )2 n 5 „ r C / n ll 12 c 

D, ] _ nn ° 2 ^ Cn - Dl ( n ) ~ D 3 H n 


=( _n_ ) 2 ( _R: 

c n n n D 2] 


■11 


Para obtener los diagramas de ensayo, a partir del modelo de turbina unidad, se procede como si- 
gue: Se coloca el distribuidor en una posicion de abertura fijay se aplica a la turbina un caudaly al eje un freno, 
liasta conseguir que se mantenga uniforme la velocidad de giro nu, midiendose el caudal Qu el salto H n (ii)y la 
potencia al freno Nu. 

Si se mantiene fijo el distribuidor se puede variar la potencia del freno, modificdndose asi los valores de nu y 
Qu y ligeramente H n (U) obteniendose todos los valores del numero de revoluciones njj que se deseen, repitiendo 
despues los ensayos para distintas aperturas del distribuidor. 
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CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS UNIDAD- Una turbina unidad tiene un diametro 
D 211 = 1 m, y trabaja con un salto H n (n) = 1 m, por lo que la relacion de semejanza respecto a otra tur¬ 
bina de diametro D y altura manometrica H n , para la que se cumplen las condiciones de semejanza, el 
valor de la escala es (X = D). En los ensayos de Laboratorio se suele fijar el salto H n( n) por lo que los 
diagramas de curvas caracterlsticas mas frecuentes son los que relacionan los caudales Qn y las po- 
tencias Nn con el numero de revoluciones nn. 

A cada par de valores (Qn, nn) 6 (Nn, nn) se puede superponer el rendimiento, Fig 11.12, de for¬ 
ma que cuando se cumpla que q = qn se pueden aplicar las ecuaciones de semejanza, por lo que el 
conjunto de los rendimientos viene dado por superficies de la forma: 

q = f(Qu,n n ) 6 q = F(N n ,n n ) 

Por lo que respecta al diagrama (Qn, nn) se procede de la siguiente forma: 

- Sobre el eje Ox se llevan los valores de nn, sobre el Oy los de Qn y sobre el Oz los correspon- 
dientes a q. 

- Las diversas cotas de la superficie proporcionan la colina de rendimientos, siendo las curvas de 
nivel la intersection de estas superficies con pianos q = Cte. 

Las curvas de caudal Qn y velocidad de giro nn verifican la ecuacion de semejanza: 

n = JL | H n 
nn ^ V Hn n 

_q_ = D 2 rzz 

Qn V Hn n 

que son familias de rectas. 

Tambien es corriente presentar curvas de igual abertura del distributor, para los diversos valores de 
esta abertura x, basta unir en los diagramas los puntos correspondientes a cada una de ellas para ob- 
tener las curvas de igual admision, de gran utilidad en la explotacion de centrales hidroelectricas. 

Las curvas de igualpotencia N y velocidad n constante satisfacen la ecuacion: 

Nn = Y Q 11 H nn q 
N = y Q H n q 

Nn _ Qn H "n _ 

N QH n 

jU_N_ 

nL ~ ° 5 N n 


n n 


1 = 


■ 11 


QH n 


— -J Hn 


n D 
nn 


Q = Qn D 3 


n 

nn 


N 


11 


N 


n 


11 


n 3 D ; 


= Cte 


• 11 


Qn D 3 


n 


n 2 D 2 


11 


n 


11 


n 


11 


n 3 D 3 


Vh7 


= d 2 Vh7 = 


nn 




= 


nn 


'11 


nn 


n D- 


= Cte 


Las curvas de igual velocidad especifica son de la forma: 


n„ = n 


Vn 


yQ H n q 


H 


5/4 


= n 


75 


H 


5/4 


= n 


V YQb 
V75 H 3/ 


3/4 


= 3,65 n 




H 


3/4 


Q = Qn D 2 Vh7 


n = n n 



D 


nn 


\ 


YQn 

75 
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Conocidas estas curvas se procede del modo siguiente, Fig 11.13: Se calcula la curva n s = Ctey sobre 
ella se toma un punto M. Por este punto pasan una recta de Q = Cte y una llnea de n = Cte; a cada punto M le co- 
rresponderan los valores de H n y de Q. El punto de funcionamiento es aquel en que este par de valores ve- 

N 

rifica la ecuacion Q = ———, deduciendose las coordenadas de nn y Qn. 

Y H n 



partir de los de la turbina unidad, multiplicandoles por el factor de semejanza geometrico, ~k = D 2 . 

Las formas de funcionamiento con salto H n constante se encuentran a lo largo de la ordenada del 
punto M en sus puntos de corte con las otras curvas. 

Si se quiere conocer el funcionamiento con salto variable, se buscara en las distintas ordenadas de 

abscisas n n = n D , los correspondientes puntos de corte con las otras curvas. 

V H n 
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III.- TURBINA PELTON 


III.1.- FUNCIONAMIENTO 

Las turbinas Pelton son turbinas de chorro libre que se acomodan a la utilization de saltos de agua 
con mucho desnivel y caudales relativamente pequenos, Fig III. 1, con margenes de empleo entre 60 y 
1500 metros, consiguiendose rendimientos maximos del orden del 90%. 

Cazoletas.- En una rueda Pelton la direction del chorro no es ni axial ni radial, sino tangencial; el ele- 
mento constructivo mas importante es la cazoleta en forma de doble cuchara, Fig III.2, que recibe el 
chorro exactamente en su arista media donde se divide en dos, circulando por su cavidad y recorriendo 
hasta la salida casi un angulo de 180°, contrarrestandose asi los empujes axiales por cambio de direc¬ 
cion de los dos chorros. 

El agua una vez sale de la cazoleta, cae libremente una cierta altura, pasando al cauce inferior. 

Inyector.- El inyector es el organo regulador del caudal del chorro; consta de una valvula de aguja cuya 
carrera determina el grado de apertura del mismo; para poder asegurar el cierre, el diametro maximo de 
la aguja tiene que ser superior al de salida del chorro cuyo diametro d se mide en la seccion contraida, si- 
tuada aguas abajo de la salida del inyector y en donde se puede considerar que la presion exterior es igual 
a la atmosferica. 

El chorro esta constituido por un nucleo central convergente de agua y una seccion anular creciente 
que contiene una emulsion de agua y aire. 

Con el fin de asegurar una buena regulacion, conviene disenar el inyector de forma que exista una 
proporcionalidad entre la potencia de la turbina y la carrera x de la aguja, por cuanto la potencia es pro- 
porcional al caudal y este, a su vez, a la seccion de paso normal al flujo. 

La variation del caudal del chorro para regular la potencia se consigue mediante una aguja de forma 
especial, con cuyo accionamiento se puede estrangular la seccion de salida de la boquilla; su regulacion 
puede ser manual o automatica mediante un servomotor. 

Tiene ademas otro sistema de regulacion por desviacion del chorro, que consiste en una superficie 
metalica llamada deflector, que se introduce en medio del chorro, dividiendolo y desviando una parte del 
mismo, de forma que en vez de dirigirse contra las cazoletas, sale lateralmente sin producir ningun efec- 
to util. De esta forma se evitan sobrepresiones en la tuberia, por cuanto el caudal que circula por esta 
continua siendo el mismo, Fig III.5. 
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Cuando se dispone de un solo inyector, el rodete tiene el eje de giro horizontal y el eje de salida del cho- 
rro es tangente horizontal, inferior a la circunferencia del rodete, cuyo diametro se denomina didmetro 
Pelton, cayendo el agua a la salida de las cucharas al fondo de la turbina, sin interferir el giro del rodete. 

Cuando el numero de inyectores es dos, la turbina puede ser tambien de eje horizontal, disponiendose 
los chorros segun dos tangentes inferiores a la circunferencia Pelton, inclinadas un mismo angulo = 30°, 
saliendo el agua de las cucharas sin interferir al rodete, Fig III.5. 

Para un numero superior de inyectores, Fig III.4, la rueda Pelton es de eje vertical ya que de ser hori¬ 
zontal, seria imposible evitar que el agua cayera sobre la rueda a la salida de las cucharas. Un chorro 
bien disenado no debe tener un diametro d superior a 27 cm, por lo que para establecer el numero de in¬ 
yectores hay que partir de la condicion de que su diametro no sea superior a este limite, teniendo en 
cuenta a su vez, el limite superior impuesto por la velocidad especlfica por chorro, en funcion del salto. 



Fig 111.1.- Turbina Pelton 



Fig III.2.- Forma de la cazoleta 



Fig III.3.- Inyector 
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Fig III.4.- Turbina Pelton de 6 inyectores 


El hecho de sustituir un numero de inyectores de unas dimensiones determinadas, por un mayor nu- 
mero de inyectores de dimensiones mas pequenas, permite construir turbinas de mayor diametro, giran- 
do a una velocidad mayor; sin embargo no se deben sobrepasar ciertos limites impuestos por la necesi- 
dad de evacuar el agua convenientemente, as! como la fatiga del material de las cucharas sometidas a 
esfuerzos repetidos, tanto mas frecuentes cuanto mayor sea el numero de chorros. 

REGULACION.- Pam mantener constante la velocidad de la turbina, el caudal inyectado tiene que adaptarse 
en cada instante al valor de la carga, por lo que la posicion del inyector se ajusta mediante un regulador que 
actua segun la velocidad de la turbina y en el caso mas general, en forma automatica, Fig III.5. 

Si se supone que la turbina se ha acelerado, el regulador 7 levantara la valvula 1 y el aceite a pre- 
sion entrara en el cilindro grande haciendo bajar el embolo 8, con lo que la palanca 2 bajara y el deflector 
6 cortara al chorro desviando una parte del mismo. 

El punzon 5 que estaba retenido por la palanca 2 no avanza solidariamente con esta, debido al huel- 
go de la hendidura 3, sino que es empujado lentamente por el agua a presion que pasa por un orificio es- 
trecho, senalado en la figura y que actua sobre el embolo 4. El punzon en su avance llega a encontrarse 
con el tope inferior de la hendidura 3 que le impide seguir cerrando la salida del inyector. Si sobreviene 
una carga brusca, el embolo 8 actuara en sentido contrario, tirando rapidamente de la aguja 5 hacia 
atras y llevando, simultaneamente, el deflector a su posicion primitiva. 
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Fig III.5.- Regulador simple 


Cuando se utilizan grandes caudales de agua y se 
emplee un solo inyector, las cazoletas resultan 
muy grandes y pesadas; tambien se encuentra el 
inconveniente de que toda la fuerza tangencial se 
ejerce en un solo punto de la rueda, lo que repre- 
senta un desequilibrio dinamico. 

En consecuencia conviene hacer el montaje de dos 
o mas inyectores cuando el caudal lo requiera, por 
lo que las cazoletas estaran menos cargadas y, 
por lo tanto, seran mas pequenas. 

El par motor se distribuye mas uniformemente 
sobre la periferia de la rueda, aumenta el numero 
especlfico de revoluciones en -Jz y a igualdad de 

diametro del rodete la turbina adquiere una veloci- 
dad angular mayor. 


III.2.- SALTO NETO 


Salto neto en la Turbina Pelton de un inyector.- En el caso de un solo inyector y eje de la turbina horizon¬ 
tal, si se considera la zona comprendida desde inmediatamente antes del inyector, punto A de la Fig 
III.6, hasta el punto de tangencia del chorro con la circunferencia media de la rueda, punto Ai, de acuer- 
do con la definition dada de salto neto, se tiene: 


H n = Tr~ 
n 2 g 


+ z 0 - z a = 


Po • Po 

-F Z n =-F Z f 

Y U y L 


2 g 


+ z 0 - z a 



Salto neto en la turbina Pelton de varios inyectores.- Si por ejemplo se considera que la turbina tiene dos 
inyectores, Fig III.7, de diferentes caracteristicas que proporcionan los caudales Qi y Q 2 , (caso poco fre- 
cuente), el estudio se puede hacer como si el conjunto constase de dos turbinas, para los respectivos 
caudales Qi y Q 2 , saltos correspondientes H n i y H n 2 , y potencias respectivas N n i y N n 2 , de la forma: 
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; ^ p 

H nl= -T 7 T + ~Z~ + Z 01 - z al ; N nl=y Ql H m 


2 g Y 


C 02 P 02 

H n2 = 2 g + ~y +z 02" z a2 ! ^ n2 = yQ 2 H n2 

Q^ p C 2 p 

N n = YQlH n i + Y Q2H n2 = Y Ql( + —~ + Z 01 - z al ) + Y Q 2 ( ~~~ + —~ + z 02 ■ z a 2 ) 

2 g Y 2 g Y 


En este caso se puede tomar como salto neto el salto neto promediado H n , que es el que tendria una 
turbina de un solo inyector que con el caudal total, Q = Qi + Q 2 , diese la misma potencia, es decir: 



Fig III.7.- Turbina Pelton de dos inyectores 


Y Q, H nl + y Q 2 H n2 = Y (Q 1 + Q 2 ) H n = y Q H n 


: oi , P 01 


Ql(- 2 f + + z 01- z al ) + Q 2 (jf + + z 02 " z a2) 


P02 


Q1 H nl + Q 2 H n2 


Ql + Q2 


que se puede ampliar facilmente para una turbina de eje horizontal y cualquier numero de inyectores. Si 
la turbina fuese de eje vertical, las expresiones se simplifican, (H nl = H n2 = ...), sobre todo, en el caso 
de tener los inyectores la misma seccion, (Qi = Q 2 = . . • ), caso cada dla mas frecuente. 

III.3.- TRIANGULOS DE VELOCIDADE S 

En la turbina Pelton, el chorro con velocidad absoluta c 1 golpea simetricamente a la arista mediana 

de la cazoleta, dividiendose en dos partes iguales y deslizandose sobre las dos mitades de la misma, sa- 
liendo desviados con una velocidad relativa (w 2 = xp wi) y angulo de salida (3 2 = 180^. 



Fig III.8.- Triangulos de velocidades 
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En la practica, el angulo a la entrada del rodete (3!= 0 ^, aunque se desprecie la componente de choque 
motivada por tal circunstancia; los diametros de la rueda a la entrada y salida son ignales, por lo que las 
velocidades u 1 y u 2 tambien lo seran. 

Si: (?! = 0 , p 2 = 180°, las velocidades c 1 y u 1 estan en la misma direction, al igual que c 2 y u 2 , dedu- 
ciendose que: 

c 1 = c ln 5 c 2 =c 2n << 


Como: pi= p atm 


cit - V 2 " g H d = V 2 " g H n (sin rozamiento en el inyector) 

ci = cpi = cpi ^2 g H d = cp d ^2 g H n (con rozamiento en el inyector) 


la altura de carga del distribuidor se utiliza integramente en producir la velocidad de entrada c/. 

A su vez: c 2 =w 2 +u 2 -2 u 2 w 2 cos p 2 =w 2 +u 2 + 2 w 2 u 2 - 2 w 2 u 2 - 2 u 2 w 2 cos |3 2 = 

= (w 2 - u 2 ) 2 + 2w 2 u 2 (1 - cos p 2 ) = (w 2 - u 2 ) 2 + 4 w 2 u 2 sen 2 = {w 2 = u 2 } = 4 u 2 sen 2 -y- 

p 2 

por lo que: c 2 = 2 u 2 sen — 

RENDIMIENTO MAXIMO, para pi = 0, p 2 = 180° 


c i = Ui+ Wi 

c 2 = u 2 - w 2 = Ui - ip Wi 


c x - c 2 = w x (l + Ip) = (c x - u x ) (1 + ip ) 
cpi - cp 2 = X l( l + Ip ) = ((Pi - §i) (1 + ip ) 


*1 hid 


CjUjCos 04 - c 2 u 2 cos a 2 


g H r 


a 1= 0° ; a 2 = 180° 
li = %2 


= 2 ^i(cp x - cp 2 ) = 2£ 1 (q> 1 - ^)(1 + ip ) = 
= 2 ? 2 )(1 + rp 


siendo la condition de rendimiento hidraulico maximo teorico: 


<5r| hid „ _ CO-, C, Ui 

= 2 (CP!- 2^)(1 + ip ) = 0 => ; u 1= ; ~~ = 0,5 


>1 


9 (Pi (Pi rp? 

resultando: 'n h id m a X = 2 (^i(pi- \\ )(1 + ip ) = 2 ( —-— )(1 + ip ) = — ( 1 + ip 


En la practica la relation cinematica es menor: 
c l = (Pi V 2 9 H n = 


c x u x cos cc-l 

■ 

Hn " gbhid mfix 

= <Pl v : 


cos a-. 


u. 


b hid „ 


bhid „ 


2 cp 2 cos a 1 


< 0,5 


y dado que el salto H n es fijo y c 1 conocida, parece interesante determinar la velocidad tangencial ui de 
la rueda que proporciona el n° de rpm correspondiente al rendimiento maximo. 


Las perdidas en el inyector son: h d 


r 2 - r 2 
L lt c l 


r 2 

5i. . c 2 
2 ^ 1 
(Pi_ 


2 g 


2 g 


c i (1 - M2 _ H (1 CP 2 ) - H 

2gcp 2 " n ' <Pl) " n 2 g 


TP.III.-40 



Para reducir las perdidas a la salida de la turbina, los valores de la velocidad relativa n >2 y circunfe- 
rencial 112 deberlan estar muy proximas y ser el angulo constructive f >2 de los alabes muy pequeno. 


Relation entre el didmetro de la rueda D el didmetro del chorro d y el n° espetifico de revolutiones n s para la 
turbina Pelton de un inyector.- Sustituyendo en n s los valores del caudal, potencia y numero de revolucio- 
nes, se obtiene: 


n s = 


n Vn 


hY 1 


Q = 

11 

1 —1 

0 

X! 

N = 

YQ H n ri 

75 

Ul = 

g R r 


jt d 


<Pl V 2 9 H n = 3 > 477 «Pi 


.3/2 


300 


. , , ,2 3/2 

= 46,36 d cpi H n q 


jt D n 
60 


n = 


60 ^2 gH„ 
Jt D 


Jt D 


,5/4 


\ 


60 ^2 g H n ! y Jtd 2 cpiV^g H^ /2 p 


300 


18,21 cpiY § 


Para el caso del agua: y = 1000 kg/m 3 => n s = 575,8 §1 J p cp7 (-^-) 

En la practica si se toman valores medios: p= 0,825 ; 0,48 ; qp x = 0,98 => n s ^ 248 — 

que es un resultado mas que suficiente para empezar a disenar. 

d 

De acuerdo con lo visto, n s solo puede variar con — por cuanto cpi viene impuesto por un salto dado 

H n y si por la condicion de rendimiento maximo p m ax- La relacion — viene limitada por razones de indole 
constructiva. 


Si es pequena, se tendrla una rueda de gran diametro con un chorro de pequeno diametro, por lo que 
las cucharas serlan muy pequenas y al ser el chorro tan lino la potencia seria pequena, por lo que al te- 
ner que mover una gran rueda y veneer grandes rozamientos, debido al peso del rodete, se obtendrian 
rendimientos muy bajos, que harlan inutilizable la turbina. 

Por el contrario, si — es muy grande, implicaria cucharas muy grandes, por cuanto deberian reci- 


0,5 


0,4 

0,15 

d/D 

0,1 

0,05 


1 

Fig III.9.- Valores de d/D, y §1 en funcion de n s 



bir un chorro de gran diametro en comparacion con el de la 
rueda, presentandose dificultades inherentes al tamano de 
las cucharas, que harlan impracticable la turbina. 

Experimentalmente se ha comprobado que los valores — 
tienen que estar comprendidos entre los limites siguientes: 

1 d 1 

- < — < — 

200 D 7 

que se corresponden con: 1,23 < n s < 35, aunque en la practi¬ 
ca en turbinas Pelton de un inyector se acepta: 5 <n s < 30. 
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Tabla 111.1.- Parametros de la turbina Pelton en funcion de la altura neta 


Altura neta Hn m 

300 

400 

500 

750 

1000 

N° esp. revoluciones n s 

30-26,5 

28,5-25,5 

22,5-16,5 

15,5-12,5 

10,5 

Relation de diametros, d/D 

0,125-0,085 

0,106-0,077 

0,094-0,069 

0,065-0,052 

0,044 

N° de cazoletas x 

17-20 

18-21 

18-23 

24-28 

27-31 

N° rev. reducido ni i 

36,5-38,5 

37-39 

37,5-39,5 

38-40 

39,5 

Caudal reducido Qi t 

53-28,2 

37,7-21,7 

28,2-17,3 

13,2-9,35 

6,38 


III.4.- CAZOLETAS 


Las cazoletas, en las versiones mas modernas, tienen forma de elipsoide; la arista que las divide en 
dos puede quedar al ras de los hordes de las mismas, o a veces se queda algo adentro, como se observa 

en la Fig III. 10. Las medidas se adoptan en funcion del dia- 
■ metro del chorro, siendo los valores mas favorables: 

h Anchura de la cazoleta: b = 3,75 d 

Altura de la cazoleta: h = 3,50 d 
' Profundidad de la cazoleta :/= 1,50 d 

-b-2 

Las cazoletas no se colocan exactamente en sentido radial, 
sino en forma tal que el chorro al alcanzar de lleno una de 
ellas, se halle perpendicular a la arista de la misma, que- 
dando separada la cazoleta del inyector el mlnimo que per- 

Fig III.1 0.-Forma de las cazoletas 

mita la construccion, atacandola el chorro lo mas cerca po- 
sible de la corona del rodete, para que las perdidas a la salida resulten mas pequenas, haciendo que la 





circunferencia tangente al chorro (circunferencia Pelton), corte a las cazoletas a medido desde el in- 

5 


terior. Las cazoletas tienen que ir dispuestas de tal forma, que su separacion no permita que se pierda 
agua, es decir, cuando el chorro abandone una, debe encontrarse con la siguiente, Fig III. 11. 

La cazoleta en la posicion (a) entra en contacto con el agua, en la (b) esta en un punto intermedio, de 
forma que capta una parte del chorro, y en la (c) capta todo el chorro. El tiempo que tardaria una parti- 
cula ficticia de agua en recorrer el espacio (AF) serla el mismo que tardaria el horde de la cazoleta en re- 

7\ TT 1 AT'E 

correr el espacio (AE), por lo que: t = —— = — 
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Para que el filete liquido extremo que no es recogido por la cazoleta enEi pueda ser utilizado, tiene 
que alcanzar a la cazoleta siguiente E 2 separada de la Ei por el paso t.. 

En el caso limite en que el chorro encuentra a la cazoleta en el punto B, el chorro que tiene una velo- 
cidad c 1 necesitarla recorrer el espacio (EiB), mientras que el borde de la cazoleta E 2 a la velocidad tan- 
gencial u deberia recorrer el arco (E 2 B), siendo el tiempo empleado en recorrer dichos espacios el mismo: 


Tiempo 


EiB 

Cl 


E 2 B 


u 


y en la construction de los rodetes habra que escoger un paso t atendiendo a esta circunstancia, de modo 
que, en lo posible, se cumpla: 


EiB E,B 

—— < —— 

Ci u 

3 6 

El diametro exterior de la rueda D a incluyendo las cazoletas es:D a =D + 2 — h = D + — h 

y si se elige un paso t a igual a la altura h, (t a = h), lo que se corresponde aproximadamente con los tipos 
normales, el numero .v de cazoletas es: 


11 D a 6 , , It 

x = — = CD + J h) — 

debiendose comprobar si el agua puede pasar de una cazoleta a otra sin ser utilizada. 

Tabla III.2.- N° de cazoletas en funcion de n s 


N° esp. revol. n s 

4 

6 

8 

10 

12 

14 

18 

22 

26 

32 

N° de cazoletas x 

40 

37 

34 

30 

28 

26 

22 

20 

17 

15 


x 


Una formula emplrica (Zaygun) permite obtener aproximadamente el numero de cazoletas: 
= 15 + valida en el intervalo: 6,5 > -j- >5 


FUERZAS QUE ACTUAN SOBRE LAS CAZOLETAS.- Si se supone que el rodete se para durante un 
instante, (0 en el instante del arranque), una cazoleta recibe el chorro de agua en choque directo; la fuer- 
za tangencial F que este ejerce sobre la cazoleta es: 


v Q | 

F = -(Ci cos ci! - c 2 cos a 2 ) = \ a 1 = 0 ; c 2 - 

y 


0 = 


Y Q C] 


C 


arranque 


Y Q Ci D p 

g 2 


mientras que si la turbina esta en movimiento, la fuerza a que estan sometidas las cazoletas de un 
modo constante, incluso en forma de choques, es: 


Y Q 

X = - (W^OS P-L - w 2 COS P 2 ) = 

g 


w 2 = tp w x 

Pi= oi; p 2 = 180i 


Y Q w x ( 1 + tp) _ Y Q ( c i - Uj) (1 + tp) 


viniendo Q influenciado por el i| vo ]. 
La potencia generada es: N e f = 


Y Q (Ci - u x ) (1 + tf) 


Ui 
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N Nef .. „ D p Y Q (ci- Ui) (1 + i|>) D p 


El par motor es: C = — = r| mec = F — r| mec = 


Tin 


Y Q D p 

y se comprueba que el par de arranque, para (ui = 0 ; ip = 0 ), es: C arranque = —5 - cq q mec 

Z. CJ 


La fuerza radial centrlfuga es considerablemente mayor que la fuerza tangencial F, alcanzando su 
valor maximo cuando la turbina se embala, es decir, cuando su numero de revoluciones sube a 1,8 veces 
el de regimen. En esta situation, si el peso de cada cazoleta es G, con (n emb = 1,8 n) la fuerza radial cen¬ 
trlfuga por cazoleta es: 


"cent. para n einb 


G ujU GR p w^ GRpCitn^) 2 _ GR p (l,8jtn)2 


g R e 


900 g 


900 g 


= 0,001813 G D p n 2 kg 


que es bastante mayor que F y que ha de ser contrarrestada por la resistencia a la cortadura del siste- 
ma de sujecion de la cazoleta a la rueda. 


III.5.- CURVAS CARACTERISTICAS CON SALTO CONSTANTE 


Si las turbinas Pelton funcionan practicamente con una altura de salto constante, las caracterlsti- 
cas de caudal, potencia, par y rendimiento, se pueden poner en funcion del numero de revoluciones n, 0 lo 
que es lo mismo, en funcion de § 1 , es decir: 


Ui = ?lV 2 9 H n = 


jt D n 
60 


n = 


60 
jt D 


?lV 2 9 H n 


Para el caudal, si H n es constante, la velocidad del chorro Ci = cp x ^2 g H n sera tambien constante; 
para una determinada abertura del inyector correspondiente a una position, x = Cte, de la aguja se tiene 


un chorro de section: G = 


jt d ‘ 


, por lo que: 


_ ^ 2 

Q = Gci = Q (pi J 2 g H n = - cpi J2 g H n = 3,All cpi d 2 Ju n = Cte 



Fig 111.12 Curvas Q(n) para diversos grados de apertura x 


Para la potencia resulta: 


N = Y Q ,f n11 = | r| h i d = 2 Hi (cpi- Hi ) (1 + tf) | = 2 Hn Hi (<p 1 - §1 ) (1 + ip) ip 


75 


2 V Q H n , Hi Hi , 

75 ‘Pd— -(—) Hi 
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Para H n = Cte, el caudal es constante para una determinada abertura del inyector x = Cte y, por lo 
tanto, la ecuacion anterior es una parabola que pasa por el origen, Fig III. 13, y por el punto definido por: 

p 

— = 1. En este punto Icq = ui) y la velocidad relativa (wi = Ci - u) sera nula, no empujando el agua a la 

tpi 

cazoleta (velocidad de embalamiento). 

^1 Y1 ^1 

La potencia maxima se obtiene para: — = ^ 11 2 , y teoricamente, para: — = 0,5. 

De las curvas se desprende que los valores maximos para admision total o parcial se corresponden 
para un mismo valor de la abscisa. 

2 , §1 ?1 2 

Para el rendimiento hidrdulico se tiene: rjhid = 2 (qpi 41 - ?i) (1 + i|>) = 2 qp^ {-(-) }(1 + i|> j 

cpi cp x 

'jz ? 

que es una parabola que pasa por el origen y por el punto — = 1 con un maximo teorico para —— =0,5 

(Pi (Pi 


Para el par motor se tiene: C 


30 N 
jt n 


30 

jt 


2 YQ H n 
75 


((Pi li - 1?)(1 + ip) 


60 


V 2 i Hn 


% 


Jt D 


= 0,003 Q VH n Dtp ^1 - -M(l +tp)p mec = B(1 - 

Hu Mu 




Fig 111.13.- Curvas de potencia y rendimiento 


Fig 111.1 4.- Curvas de par motor 


que es la ecuacion de una recta que se corresponde con una determinada apertura del inyector. 


El par de arranque es: C arran que = 0,003 Q V^n” D qpi (1 + xp) r) mec 


P 

Para diversas aperturas se obtienen una serie de rectas que tienen en comun el punto = 1 , es 
decir, la velocidad periferica del rodete es igual a la velocidad del chorro (u = ci), o lo que es lo mismo, la 
velocidad de embalamiento u em b, aunque en la practica esta es algo menor. 


El par, potencia y rendimiento, se anulan simultaneamente para la velocidad de embalamiento, (punto 
de ordenada nula). 

Las curvas C(n) son de gran interes para el estudio de la regulacion y el acoplamiento mecanico de la 
turbina y el altemador. La ordenada en el origen es el par de arranque y su valor es, aproximadamente, 
el doble que el de regimen, lo que permite el arranque en carga cuando el par resistente en el arranque es 
mayor que el de regimen. 
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III.5.- TURBINA PELTON UNIDAD 


FORMULAS DE SEMEJANZA.- Si se considera una turbina Pelton unidad en la que: 


Hrin 1 m , D2 (11) ^*1(11) ^11 m 


y una turbina semejante de diametro D, la relation de semejanza es: X = D = D, y las formulas de se- 

D n 

mejanza se pueden poner en la forma: 

H n n D 

i 


H r 


n ll D ll 


nn = 


n X n D 


‘ii 


n = n n 


!Hr 
D 


Q = Qu D V H n J Qll = 
n Vn n n n 


D 2 ,/H 


; N n = 


N 


n 


S H 5 / 4 


D 


Nn D H 


d 2 VhI 

3/4 1 = n u VnIT 


C n = 


d 3 h. 


111 U nn TT 5/4 
U n 


n 


11 


Vn 


11 


n D 

nr 


Para los distintos valores del grado de apertura x del inyector se obtienen diversas familias de cur- 
vas, Fig III. 15. 



CAUDALES.- Para los caudales: 

Qn = t = | Q = 3,477 cpid 2 Vh 7 | = 3,477 cp^ 

que son rectas paralelas al eje de abscisas, como ya sabiamos, Fig III.15, por cuanto son independientes 
de nn, y constantes para cada tipo de turbina, y grado de apertura del inyector. Intervalos iguales de.v 
decrecientes se traducen en intervalos crecientes de la ordenada en el origen. 


PAR MOTOR.- Para el par motor: 


Cn - 


c 

H n D 3 


Q = 3,477 cpid 2 VtbT ; n = nn — 

_ yQ (Ci- U!)(l + ip) D „ 

^ q 2 lmec 


yQ (Ci- Ul )(l + ip) D_ 

2 lmec 


H n D 3 
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Y 3,477 qpid^/H^ ( Cj_ - u x ) (1 + tp) q, 
2 g H n D 2 


y 3,477 cp!d 2 VHT (qPi V 2 9 H n - ^p)(l + br 
2 g H n D 2 


_ _ D jt n n — 

Y 3,477 cp 1 d 2 1 /H7(cpiV 2 g R n-- D - ) (1 + ^ )r\ mec 177 4 (Pi d 2 ,_ jtn in 

- 2 g H n D 2 - = -= 

, 785,4 cp 2 d 2 9,28 cp, d 2 ,, . * „* 

= ( -2-2- n n ) (1 + ip) dmec = A - B nn 

D D 


El par de arranque es el valor maximo del par: C 11( 


785,4 cp 2 d 2 


(1 + ip) 


El par motor Cn = 0 para la velocidad de embalamiento (uu= cj /): 


c 11 - Un -- 


K D 11 n 11 ( emb ) 


p; - Jtn ll(emb) 60 Cp i 7 2 g 

<Pi V 2 g = - 60 - ; n ii(eirfo) =--- = 84,55 CP! 


por lo que las rectas de minima apertura presentan una velocidad de embalamiento mas pequena. 


c,, \ 

PV \ 



Embalamiento 

Fig 111.16.- Curvas caracteristicas de par motor 



Fig 111.17.- Curvas caracteristicas de potencia 


POTENCIA.- Para la potencia, con ip = 1, se tiene: 

m ^ Jinn , 785,4 cp 2 d 2 9,28 cp x d 2 sn n , „ 2 

Nn = Cn = ( -2- 1 - n n ) (1 + ^)Timec on = A i n n - B 1 n ll 


785,4 cp 2 d 2 

Ai= -5- l 1 + 


jt_ = ^2,25 cp 2 d 2 


(1 + xp) r| : 


siendo: <j 


I 9,28 cpi d z jt d 2 

B ! = -r 1 - (1 + ^)l1mec = 0,97 CPi— (1 + tp) t \, 

[ D 30 d 


El punto de potencia maxima se obtiene haciendo 


Ai - 2 Bi nn = 0 j 


82,25 cp 2 d 2 


(1 + tp)p mec - 2 X 0,97 cpi-^-(l + tp) q mec nn = 0 => nn = 42,4 cp : 


valida para cualquier valor de tp y que coincide con la mitad de la velocidad de embalamiento, desplazan- 
dose estos vertices hacia el origen a medida que disminuye el grado de apertura. 
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CURVAS DEIGUAL VELOCIDAD ESPECIFICA.- Las curvas de igual velocidad especifica n s son de la 
forma: 



Fig 111.18.- Curvas de igual velocidad especifica 


III.7.- COLINA DE RENDIMIENTOS 

Las curvas caracterfsticas anteriormente estudiadas, determinan en cada uno de sus puntos un va¬ 
lor del rendimiento, cuya representation grafica se obtiene mediante una serie de ordenadas perpendicu- 
lares a la curva caracterlstica; el conjunto de estas ordenadas proporciona unas superficies de rendi- 
mientos de la forma: 

f(r|, Q, n) = 0 ; F(rp C, n) = 0 ; ^(r|, N, n) = 0 

que, a su vez, se pueden representar en los pianos: (Q,n), (C,n) 6 (N,n), mediante curvas de igual rendi¬ 
miento, que no son otra cosa que las proyecciones, sobre dichos pianos, de las sucesivas secciones origi- 
nadas por la intersection de pianos paralelos a las mismas de q = Cte, con las superficies de rendimien- 
tos correspondientes; las lfneas de nivel, son lfneas de igual rendimiento. 

En la turbina Pelton, el punto de maximo rendimiento no se corresponde con la apertura completa 
del inyector, Fig III. 15; si la velocidad es grande, el rendimiento disminuye debido a que parte del agua 
pasa por la turbina, escapandose del rodete sin producir ningun trabajo, haciendo que el rendimiento vo- 
lumetrico disminuya rapidamente. 

Esta disminucion se hace mucho mas ostensible a partir de un cierto valor de la velocidad, por cuan- 
to el chorro podrfa llegar a incidir sobre el dorso de la pala, frenandola. 

Dentro de los valores de apertura del inyector que mantienen un alto rendimiento del mismo, los rendimientos 
dependen solo de la velocidad de giro, y vienen representados por lineas casi rectas, sensiblemente paralelas al eje de 
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ordenadas, dispuestas casi simetricamente respecto alpunto de maxima rendimiento. 

Para aperturas pequenas del inyector, el rendimiento del mismo baja mucho por cuanto cpi es peque- 
no, cerrandose las curvas de igual rendimiento por su parte inferior. El rendimiento de la turbina Pelton 
cuando esta poco afectada por la variacion de potencia, es muy sensible a las variaciones de velocidad n, 
confirmandose el trazado parabolico de las caracteristicas de potencia para cada apertura y el trazado 
rectillneo y vertical de las llneas de igual rendimiento, que se cierran por abajo para aperturas pequenas. 

En el caso que se expone en la Fig III. 19, la colina de rendimientos presenta unas lineas paralelas al 
eje de ordenadas, deduciendose de esto que la turbina que funcione con velocidad n / / constante se aco- 
moda mal a cualquier variacion de la altura del salto, mientras que soportara bien fuertes variaciones 
de potencia y de caudal. Para poder trabajar con mayor comodidad, una vez seleccionada la velocidad de 
funcionamiento n / / se corta a la superficie de rendimientos por el piano correspondiente a esta veloci¬ 
dad, obteniendose una grafica (r|, Nn) que permite conocer el comportamiento dela turbina trabajando 
con distintas cargas. 



III.8.- REGIMEN TRANSITORIO 

En el momento de apertura del inyector de la turbina Pelton, una cazoleta recibe el chorro de agua en 
choque directo; la fuerza que se ejerce sobre dicha cazoleta es: 


Fo = 


Y Q 


(c x cos ci! - c 2 cos a 2 


a i= 0 ; c 2 -» 0 


Y Q ci 

g 


siendo ai el angulo de ataque del chorro sobre la cazoleta y C 2 la velocidad de salida del agua. 
Si la turbina esta en movimiento: 


Y Q 

F = -(wi cos (lx - w 2 cos p 2 ) = 

g 


W 2 = Ip Wi 

Pi = 0 ; |3 2 ^ 180 


Y Q wi 
g 


(1 + xp) 


en la que de acuerdo con los triangulos de velocidades a la entrada y a la salida de la turbina, pi y P 2 son 
angulos constructivos de las cazoletas y wj y m’ 2 las velocidades relativas del agua a la entrada y salida; 
suponiendo que el coeficiente de reduccion de velocidad i|> = 1, resulta: 
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F = ~q~ (Ci - Ui) 

y 


Para calcular el par C = C m - C r , hay que tener en cuenta que este varla con la velocidad angular w, y 

es igual al producto de la fuerza media F que se ejerce por el chorro de agua sobre las cazoletas multipli- 
cada por el radio Pelton R p , en la forma: 


„ 2 y Q 2 y Q 

F = — (c r ui) = —— (ci - R p w) 


C = 


g 

2 y Q 


, 2yQR P , 

(ci- R p w) R p = --- (ci - R p w) 


Cuando la turbina se embala el par motor es: 

2 YQ r p , , , 

C — n (c 1 - Rp wjejp];, — Cj — Rp Wgtib — 


(Wemb - W ) = I dt = m r 


dw _ 2 dw 

dt 


dw 2 YQ R p 2yQ R p 2 nj _ 

- = --- dt = —— ( ) dt 

w emb - w g I gM r 


, W errb'W 2 YQ , R P l2/J _ ^ , 2 YQ , R P i2 , 

In - =-— ( —) (t - t 0 ) = - —(—) t man 


Wemb W 0 


g M 


g M r 

t - t 


Wenb - W 2 yQ ^ R p 2 , M 

- = exp{-— (-) (t - to)} = exp (-— 

Wemb-WQ gM r k* 


) = exp (- 


siendo t man el tiempo de maniobra y k* una constante temporal de la forma: 


k *_ g M / r )2 _ M ( r )2 
2yQ Rp _ 2 p Q R p 


en las que wo es la velocidad angular de la turbina en regimen estacionario, tiempo to- 

A titulo de ejemplo, vamos a considerar algunas situaciones en el funcionamiento de una turbina Pelton que 
utiliza un caudal nominal de Q = 12 m Vsegy estd conectada a un alternador, siendo M = 200 Tm la masa del gru- 
po que tiene un radio de inercia: r = 0,55 R p . 

a) Si sesupone que la turbina estd parada, se abren los inyectoresy se forma un chorro igual al 10% del valor 
maximal, el tiempo de maniobra itecesario para que la turbina adquiera la velocidad optima de regimen es: 


Qi= 0,1 x 12(m 3 /seg) =1,2 (m 3 /seg) 

Para (t = to = 0) la velocidad angular es, a turbina parada, wo = 0 
Para (t = t) la velocidad de embalamiento de una turbina Pelton es 1,8 wo 


k* = 


M 

2 pQ 



2 


200000 kg _ 

1000 (kg/m 3 ) x 1,2 (m 3 /seg) 


0,55 2 = 25,25 seg 


El tiempo t man que la turbina tardard en alcanzar la velocidad nominal con el inyector al 10% es: 


1 

^emb ’ g ^emb 
Wemb " 0 


exp (- ^) = 0,4444 


tman = 20,27 seg 
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b) Si la turbina funciona a potencia maximal (regimen estacionario), y se produce una disfuncion en la red 
que anula bruscamente el par resistente del alternador, el tiempo de maniobra t man (i) necesario para que la veloci- 
dad delgrupo se incremente en un 25% se calcula haciendo las siguientes consideraciones: 

La velocidad angular en regimen estacionario es: w 0 = —t-t— 

1,0 

La velocidad angular con el 25% de sobrevelocidad en un tiempo ti es: 


wi = 1,25 w 0 = 1,25 


w 


emb 


1,8 


= 0,694 Wemb 


Tiempo t man q) que la turbina tardara en alcanzar la sobrevelocidad del 25%: 


k! = 


M r x 2 _ 200000 kg 

k n ' 


2 pQ Rr 


2 x 1000 (kg/m 3 ) x 12 (m 3 /seg) 


0,55 2 = 2,525 seg 


^emb " 0,694 


w 


w 


emb 


= exp (- 


man ( 1 ) 

2,525 


) = 0,6885 


tman Cl) = °^ 4 se 9 


emb 


1,8 


c) Si en el instante en que se alcanza el 25% de sobrevelocidad se iiticia el cierre total de los inyectores, que 
dura t man ( 2 ) =20 segundos,y suponiendo durante el cierre una variacion lineal del caudal respecto del tiempo, el 
aumento relativo de la velocidad angular en ese tiempo se calcula teniendo en cuenta que el caudal ya no es cons- 
tante, pasando a ser de la forma: 

Q = Qo (1 - —-) = Qo(l - ^r) 

t man( 2 ) 


quedando la ecuacion del movimiento del grupo en la forma: 

dw = 2 pQR p dt = i£° (^JL)2 dt = (^) 2 (i - - 

- w I M v r ; M r ' v t 


w 


-) dt = (1 - 


emb 


man ( 2 ) 


dt 


tman( 2 ) k 2 


w 9 

f ^ 

J w 


dw 


In 


Wemb - W 


(t 


) A- 


w Wemb - W Wgmt, - Wj Z t man (2) k2 

A1 cabo del tiempo de maniobra t man ( 2 ) se obtiene otra velocidad angular W 2 , tal que: 

o-2 


In 


w 


W' 


emb ' w 2 _ t x 1 _ 

Wemb -W, " ' ' 2 t 2 k * 


man ( 2 ) 


'man( 2 ) 


2 t 


-)-4- = 


' man ( 2 ) 


man( 2 ) k 2 2 k 2 


y sustituyendo los valores t 2 ma n ( 2 ) = 20 seg, k 2 * = 2,525 seg y wi = 0,694 w em b> resulta: 


, w emb ' w 2 , 

In - = In 


w emb * w 2 


W 


emb 


W i 


^emb "" 0,694 


' man( 2 ) 

* 

2 k. 


20 seg 
2 x 2,525 


= - 3,96 


W 2 = 0,994 Wemb 

por lo que en esta situacion el grupo adquiriria practicamente la velocidad de embalamiento. 

d) El tiempo de maniobra necesario para que la sobrevelocidad no sobrepasase el 50% de la velocidad de regi¬ 
men se calcula en la forma: 
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Paratman^) lavelocidad angular es: W 3 = 1,5 J 3 ? 3 = 0,833 Wemb 

1,0 


In 


Wemb ~ W3 
Wemb ‘ Wi 


= In 


Wemb “ 0,833 Wemb 
Wemb “ 0,694 Wemb 


= - 0,606 = - 


T-man^) 

2 x 2,525 


tman( 3 ) — 3,06 seg 


No se puede cortar el caudal tan rapido por parte de los inyectores, bajo pena de provocar el golpe de 
ariete en el conducto de alimentation de los mismos, por lo que en este caso habra que desviar el chorro 
mediante un deflector. 


e) Si se dispone de un contrachorro, que sabemos actiia en sentido contrario al movimiento, y que consume un 
caudal igual al 5% del maximal y admitiendo que la cara que las cazoletas presentan a este contrachorro le des- 
vian 90°, el tiempo t man ( 4 ) de accion del contrachorro necesario para asegurar el frenado de la turbina, en ausencia 
del chorro principal, se calcula como sigue: 


_ Y Qc.chorro / , , 

Fc.chorro — " _ (c i + Ui ) 


Cc. chorro — “ 


dw 


Y Qc.chorro 


(Ci +Ui) R p = 


u i = R p w 

^•1 = RpWgmb 


Y Qc.chorro 


(w emb + W) R| = 


9 dw 

= " P Qc.chorro (w emb + W)Rp= I ,. 


dt 


P Qc .chorro ^p 


Wemb " W 


dt = 


" P Qc.chorro t ^ P ,9 


M 


( — r tman(4) 


In 


Wemb + Wp ^ P Qc.chorro , ^ p .3 


Wemb + W 


M 


( —) 2 t 
r 


man(4)— 


—man(4) 


m J 

Qc.chorro = 0,05 Q = 0,05 x 12 = 0)6 


m 


k 4 = 


M r 2 


_ _ 200000 x 0,55 

P Qc.chorro Rp 1000x0,6x 1^ 


-man(4) 


100,83 seg 


Si se frena despues de la velocidad de regimen normal: 


Wemb 


Para obtener una velocidad w = 0 se necesita un tiempo t man ( 4 ) de forma que: w 0 = —j-g 


Wemb 


In 


Wemb + Wp 
Wemb 


= In 


T T | 

Wemb + 1)8 1,8 + 1 


Wemb 


= In -^rr ,— = 0,4418 
i,o 


-man(4) 


100,83 seg 


tman(4)= 44,55 Seg 


Si se frena cuaiido ha adquirido un exceso de velocidad que no sobrepase el 50% de la velocidad de regimen, el 
tiempo de maniobra para el frenado es: 


t man(4)= 100,83 In 


Wemb + Wp 
W emb 



1,5 


Wemb 

1,8 


0,833 


= 100,83 In 


Wemb t 0,833 Wemb 
Wemb 


= 100,83 In 1,833 = 61,1 seg 
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IV.- TURBINA FRANCIS 


IV.l.- CLASIFICACION SEGUN EL RODETE 

Las turbinas Francis, Fig IV.l.a.b, son de tipo radial, admision centripeta y tubo de aspiration; 
siempre se construyen en condiciones de rendimiento maximo, dando lugar a tres tipos fundamentales, 
lentas, normales y rapidas, diferenciandose unas de otras en la forma del rodete. 

Haciendo uso de la ecuacion fundamental de las turbinas en condiciones de rendimiento maximo 
0.2 = 90° resulta: 


Cl Ui cos ai = Phid g H n 6 c ln m = p h id g H n 

El angulo (>i es de gran importancia por su influencia sobre la velocidad tangencial y el numero de 
rpm. El rendimiento hidraulico oscila entre 0,85 y 0,95. 

Los triangulos de velocidades a la entrada son de la forma indicada en la Fig IV.2, en donde en funcion 
de los coeficientes optimos de velocidad, se tiene: 

Rodetes lentos, u x < c ln ; ^ 1 <p 1 
Rodetes normales, u 1 =c ln ; §i=Pi 
Rodetes rapidos, Uj> c ln ; ^ 1 >jx 1 

La condition de rendimiento maximo: c 2n = 0 , p 2 = 0, implica un rendimiento hidraulico de la forma: 

bhid = 2 (§! Pi - ? 2 p 2 ) = | M-2 = 0 | = 2 pi 

que puede lograrse variando 6 pi de forma que si uno aumenta el otro tiene que disminuir y viceversa, 
con lo que ui y ci tienen que variar en la misma forma. 

En primera aproximacion se pueden clasificar en funcion de la velocidad: 
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Normal: ri hid = 2 ^ = 2 => = M-i = 

Tipo de rodete: \ Lento: §1 < 

Rapido: £1 > 

Los valores de se pueden obtener de las graficas de Voetsch y Allis Chalmers, Fig IV.9, en funcion 
del numero especlfico de revoluciones. 

RODETES LENTOS.- Los rodetes lentos, Fig IV.3, se utilizan en los grandes saltos; con ellos se tiende a 
reducir el numero de revoluciones, lo cual supone un aumento del diametro Di del rodete respecto al del 
tubo de aspiration D 3 . El angulo a la entrada Pi < 90°, (ai < 15°) y su numero de revoluciones especifico 
esta comprendido entre 50 y 100. En estas turbinas se obtienen velocidades tangenciales reducidas. Los 
alabes tienen forma especial, aumentando su espesor a fin de que su cara posterior gule mejor el chorro 
que atraviesa el rodete deslizandose en contacto con las paredes de los alabes, ya que de no ser asi el 
chorro se despegarla de la cara posterior de los mismos, originando remolinos. 






Fig IV.1 .a.- Esquema general del montaje de una turbina Francis 
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Fig IV.I.b.- Detalle del rodete y el distribuidor en una turbina Francis 



Rodetes lentos Rodetes normales Rodetes rapidos 

Fig IV.2.- Triangulos de velocidades a la entrada segun diversos valores de |3i 

RODETES NORMALES.- Los rodetes normales, Fig IV.4, se caracterizan porque el diametro Dj es lige- 
ramente superior al del tubo de aspiracion D 3 . El agua entra en el rodete radialmente y sale de el axial- 
mente, entrando asi en el tubo de aspiracion. El valor de (>i es del orden de 90°, (15°< ai < 30°) y se al- 
canza un n s comprendido entre 125 y 200 rpm. No existen apenas huelgos entre el distribuidor y la rue- 
da. En estas turbinas, en el triangulo de velocidades a la entrada, al ser (’>1 = 90°, se cumple: 

u 1 =c 1 cosa 1 ; Ui=r| hid gH n 

RODETES RAPIDOS.- Los rodetes rapidos, Fig IV.5, permiten obtener elevadas velocidades de rotation 
para valores de n s comprendidos entre 225 y 500. El diametro del rodete Di es menor que el D 3 del tubo 
de aspiracion y el cambio de direction del agua se efectua mas bruscamente que en las turbinas norma¬ 
les. El angulo de entrada |3i > 90°, (ai< 45°) favorece el aumento del numero de revoluciones, porque au- 
menta ui; en estas turbinas hay un huelgo bastante grande entre el rodete y el distribuidor, sin que ello 
tenga apenas ninguna influencia en el rendimiento; el agua entra radialmente y recorre un cierto espacio 
antes de entrar en el rodete; en este espacio al no existir rozamientos con los alabes, se consigue mejo- 
rar el rendimiento. 


TF. 1 v .-55 





































En estas turbinas, para unos mismos valores de H n y ai en comparacion con las normales, se obtie- 
ne un valor de cj menor, resultando mayor la velocidad tangencial i//. Los conductos entre alabes resul¬ 
tan mas largos y estrechos y, en consecuencia, las perdidas por rozamiento son relativamente altas, lo 
cual reduce el rendimiento; los rodetes trabajan con mucha sobrepresion, produciendose grandes acele- 
raciones en los conductos. 


IV.2.- TRIANGULOS DE VELOCIDADES 


Velocidad absoluta de entrada del agua en el rodete c/ .- Aplicando Bernoulli entre (a) y (1), con piano de 
comparacion en (1), Fig IV. 8 : 


0 + 


Patm 


+ Hd = ^ + -EL + h d 

a 2 g y a 


-I 


ci= , 2 g{(H d - h d ) 


Pi - Patm 


)} = qpi V 2 9 H n 


Otra expresion de ci en funcion de los angulos oq y Pi se obtiene a partir de la ecuacion fundamental, 
en condiciones de rendimiento maximo, y del triangulo de velocidades, en la forma: 


ui = 


9 H n b hid 
c x cos a x 
Ul 


Cl 


sen ((3 -l- a x ) sen P 2 


ui sen (3i _ T 

Cl _ sen (Pi - ax) ~ \ 


sen Pi 

cos ai sen (Pi - ai) ^ Hn bhid 



Velocidadperiferica a/.- La velocidad periferica u / en funcion de los an¬ 
gulos ai y Pi es: 


ui _ Ci 

sen (Pi - ai ) sen p 3 


9 Hnbhid 

Ci = - 

Ujcos a x 


9 H nbhid 


ui cos aisen Pi 


I sen(Pi-ai) I " tg ai " 

= J p 7 9 H nbhid = ••• = Jg H nbhid (1 ' T p 1 

\ sen Pi cos ai ) \ tg p x 

Fig IV.8.- Esquema de TH de reaccion , , J 

observandose que uj aumenta si Pi > 90 , y cuanto mayor sea ai 

;n rotacion entre ( 2 ) y ( 1 ) y considerando el piano 


Velocidad de salida n> 2 -- Aplicando Bernoulli al agua 
de referencia que pasa por ( 2 ), resulta: 


2 2 
Wj Uj 


2 g 2 g 


P2 W 2 u 2 Pi 

— + 0 + —-— = — + H r + 

Y 2 g 2 9 Y 

W 2 -W 1 + Ul - Uj = 2 g( Pl Pz + H r ) = 2 g (——— + H - H d - H s ) 

Y Y 

y suponiendo regimen hidrostatico entre (a’) y ( 2 ) se tiene: 

tt P 2 P atm 

Patm = P2 + Y H s => - + H S = - 

Y Y 

Pl ~ Patm + H- H d ) = 2gH - 2g(H d - Pl ~ Patm ) = 2 gH - c^ 

Y Y 

1 = |wi = u^ + Ci - 2 U 1 C 1 COS ai|=2gH n -2 UiCiCOS ai 


W 2 -W 1 +U 1 -U 2 = 2 g( 


it 2 ,,2 T T 2 ,, 2 . 0 _ TT _2 

W 2 “ U 2 — W 2cjH - C2 
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w2 = U2 + 2gH n - 2 U1C1 cos ax 

Velocidad absoluta de salida del agua C 2 

999 9 9 

c 2 =w 2 +u 2 -2 U2W2 cos P2=w 2 +u 2 + 2 W2U2- 2w 2U 2 - 2U2W2 cos |3 2 = 

= (w 2 -u 2 ) 2 + 2w 2 u 2 (1 - cos |3 2 ) = ( w 2‘ u 2 ) 2 + 4w 2 u 2 


sen - 


P 2 


IV.3.- VELOCIDAD ESPECIFICA EN FUNCION DE LAS DIMENSIONES DE LA TURBINA. 


A la entrada del rodete, la velocidad absoluta del agua ci esta situada en un piano normal al eje de gi¬ 
ro, siendo la componente axial nula, por lo que la velocidad meridiana cim coincide con la radial. 

El valor de n s es: 


n= = 


n Vn~ 


H 


5/4 


*-■1111 


N 


JtD^bi = k ^ 2 9 H n =* Q = k lmV 2 9 H n "Mr 13 > 90 k lmV^ D l b l 

= 0,1853 Y k lm ^ D lbl q Para el agUa > N = 185,3 k^Jif 


il V 2 9 H n = 


jt Di n 


60 


n = 84,55 


84,55 VhT V 185,3 k lm Di b 3 


13/2 


= 1150 § 


bi 

x V kim ^r 


observandose que el coeficiente numerico es el doble del que aparece en las turbinas Pelton, mientras 


bj 

1 D! ■ 


que la relacion — se sustituye por 

El rendimiento q influye en la misma forma que en las Pelton, apareciendo el coeficiente ki m de la 
componente meridiana C] m en lugar del coeficiente cpi de la velocidad ci del chorro. 

El rendimiento tiene que ser lo mas elevado posible y como la relacion viene impuesta, solo que- 
dan como variables que influyen en n s los coeficientes ki m y '§ 1 . 

Los margenes de variacion de ki m son limitados, por cuanto para un salto dado H n los valores que se 
fijan para k lm deben proporcionar una componente ci m aceptable desde un punto de vista hidraulico. Si 
se supone un H n grande y se da a k lm un valor elevado, la componente C] m sera tambien muy elevada, lo 
cual ocasionara unas perdidas de carga inadmisibles. 

Por el contrario, si tanto H n y k lm se toman pequenos, la velocidad Ci m sera tambien pequena y al te- 
ner que evacuar un caudal determinado, la seccion de salida del distributor tendra que ser muy grande, 
lo que exigirfa una rueda demasiado grande. 


IV.4.- ALGUNAS RELACIONES ENTRE PARAMETROS DE DISENO 


Relacion entre D 2 , ny Q; formula de Ahlfors.- El diametro D 2 a la salida en condiciones de rendimiento 

maximo, que hace minima la suma de las perdidas de carga en el rodete y las perdidas de energla en el 
difusor, de la forma. 
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Fig IV.9.- Orden de magnitud de las dimensiones de las ruedas Francis y helice, que relacionan |i y §2 con n s 


Angulo a-, 



Fig IV.10.- Dimensiones del distribuidor bi y Di, angulo de ataque ai y coeficientes optimos de velocidad qpi y tp 2 

para turbinas Francis en funcion de n s 
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Perdidas de carga: 


Wi 

En el rodete: h r = m 2 —— = m 2 X 2 , H_ 

r 2 g 1 n 

c 2 

Eneldifusor: h s = s 2 = s 2 qp 2 H n 


en las que s y m son coeficientes numericos medios (s = 0,7; m = 0,25), y D 2 = 4,375 , que sirve 

como relacion de partida en el diseno de turbinas Francis. 


i jj 2 jc n 

Relacion entre u 2 y n s , Fig IV. 11; se parte de la expresion:u 2 = §2 V 2 g H n = ———, de la que se 


despeja el valor de '§ 2 
n D, 


■ 2 = 0,0118 




D 2 = 4,375 M 


= 0,0517 


3 JqZ 


= I N = 13,33 0H„r,| = 3,65 " 

n n n n 

0,075 n 2 H3/2 


n = 0,2738 


n TT 3/4 

Vo~o 


Q m 


q 


= 0,0218 


3 fnf _ u 2 
V O J2 g H n 


u 2 = 0,0965 


Para q = 0,85 , resulta: S; 2 = 0,023 ns /3 = 


V 2 gHn 

la que, experimentalmente, obtuvieron Voetsch y Allis Chalmers. 


valida para 200 < n s < 600 que se aproxima a 



Relacion entre n s , y <P 2 

jt D 2 

La seccion de salida del rodete de la turbina es: Q 2 = —-— 

Si el eje que acciona la turbina tiene un diametro d y atraviesa el difusor, el area efectiva de salida es 
(0 12) en la forma: 


12 2 — 


jt (D 2 - d 2 ) 


0 = 


D 2 - d 2 
D 9 


< 1 


Jt 0 D 2 


= 012 


El caudal que sale por el difusor se puede obtener a partir del caudal Q inicial que entra en la turbina, 
siendo su valor: 
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Fig IV.12.- Dimensiones de rodetes Francis y Kaplan 




Fig IV.13.- Relacion entre n s y la forma del rodete 


it D 


Jt Di 


Jt i-J Jt i-S j , - 

dvol Q = 0 —T~ C 2 = 0 —cp 2 V 2 g H n 


Q = 3,477 


e d 2 cp 2 7 h7 


dvol 


El valor de la potencia es: N = 13,33 QH n ri = 46,57 


9 P 2 cp 2 fil 


dvol 


El valor de n s = 


n i/N~ 

H 5 /4 


l U 2 _ §2_ _ _^2_ 'l 

n = 84,55 |i. #7= j ^ Dl j = 8435 

l Dj. " D 2 ) 


84,55 ^ 


D 2 V 


46,57 0 D 2 cp 2 H„ /2 r| 


d vol 


H ?/ 4 


= 577 


| 9 <P 

dv 


Considerando valores medios del orden de: 0 = 0,85, r| = 0,85 y r| vo | = 0,95, resulta: 


n s = 503,2 § 2 = |? 2 - 0,023 n| /3 | = 11,57 n 2/3 ^ 


cp 2 = 0,007465 n 2/3 


cp 2 = 


2 g H 


4- = 5,57.10 -5 n 4/3 = f 2 (n s ) 
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y si: 0 = 1 ; r\ = 0,85 ; r| vo i = 0,95 


n s = 545,8 i/cp 2 


que dice que, a medida que n s crece, cp 2 tambien crece, por lo que las perdidas de carga a la salida crecen 
tambien, aunque provisionalmente, por cuanto el tubo de aspiracion va a permitir recuperar parte de 
esas perdidas, que de no existir, se perderlan totalmente. Este resultado es de aplicacion al calculo de la 
altura H s del aspirador-difusor, como veremos mas adelante. 

Relation entre n s y H„.~ La representation grafica de la Fig IV. 14 es muy simple; la zona que esta por 
debajo de la llnea continua, proporciona valores aplicables de modo satisfactorio, mientras que hay que 
evitar la zona que esta por encima. La curva propuesta por Oesterlen considera unos llmites a no so- 
brepasar. 



IV.5.- CAMARA ESPIRAL 

La camara espiral tiene como mision el dirigir convenientemente el agua en el distribuidor; para cal- 
cular sus dimensiones, la supondremos de section circular, aunque tambien puede ser rectangular; su 
forma es tal que la velocidad media tiene que ser la misma en cualquier punto del caracol, evitandose as! 
las perdidas ocasionadas por los cambios bruscos de velocidad. 

A su vez, el agua no debe penetrar en la camara espiral con una velocidad demasiado grande, ya que 
las perdidas podrlan ser excesivas. 
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Para: 


Camaras espirales metalicas: c e = 0,18 + 0,28 ^2 g H n 
Camaras de hormigon: c e < 0,13 J2 g H n 


Si la camara se divide, por ejemplo, en 8 secciones, Fig IV. 15, cada una a 45° y el caudal entrante es 
Q, la seccion de entrada Q] es: 



Las secciones Q 2 , & 2 ,— son atravesadas unicamente por —, ——, ..., respectivamente; como la ve- 

O O 

locidad c e del agua en cualquier seccion tiene que ser constante, resulta: 



y asi sucesivamente: d 4 = 






m 



(5) 

Fig IV. 15.- Camara espiral de una turbina Francis 


diametros que, normalmente, se suelen aumentar en la practica para tener en cuenta el rozamiento y la 
obstruction de las directrices, cuya mision es la de servir de guia al agua antes de penetrar en el distri- 
buidor, y cuyo numero es del orden de 6 a 8 como maximo. 


IV.6.- EL DISTRIBUIDOR 


El distribuidor tiene como mision dirigir convenientemente el agua hacia los alabes del rodete, regu- 
lando el caudal admitido, y modificando de esta forma la potencia de la turbina, ajustandose en lo posible 
a las variaciones de carga de la red, Fig IV. 16. No genera energla (como organo estatico que es), pero si 
transforma energia de presion en energla cinetica 

La regulation se realiza, teoricamente, sin variacion de la velocidad absoluta de entrada del agua en 
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el rodete cj, ya que lo unico que se modifica es el angulo ai dentro del piano perpendicular al eje de rota- 
cion de la turbina, lo que implica que c? no tenga componente axial. 

La componente tangencial ci„ no da lugar a gasto alguno, ya que este viene determinado por el mo¬ 
dulo de la componente radial en el distribuidor ci r , de la forma: 

Q = 2jtr 1 b 1 c lr = 2jtr 1 b 1 c lm 



Fig IV.16.- Directrices del distribuidor 


El indice de c/ describe, por ser constante, un arco de circunferencia, aunque en la practica esto no 
es riguroso, ya que al contraerse la vena llquida al disminuir la abertura del distribuidor, se produce un 
aumento de ty, Fig IV.17. Cuando la turbina tiende a embalarse iij aumenta, y para que esto no se pro- 
duzca se actua sobre los alabes del distribuidor, orientandoles de forma que la velocidad uj permanezca 
constante e igual a la nominal. Al modificarse la direction de ty por la action de las directrices del distri¬ 
buidor, la velocidad relativa en el rodete wj cambia de magnitud y direction y el agua a la entrada en el 
rodete, cuando este trabaje fuera de las condiciones de diseno, dejara de ser tangente a los alabes. 



Fig IV.17.- Componentes de ci cuando se modifican las directrices del distribuidor 

En estas condiciones, el triangulo de velocidades a la entrada del rodete proporciona una velocidad 
relativa wr que se descompone en otras dos, una wy segun la direction tangencial al alabe en M, y otra 
n>i >„ perpendicular a la anterior es la componente de choque que origina unas perdidas a la entrada, Fig 
IV. 18, y que se encarga de llevar a 1 // a su velocidad nominal. Aparte de estas perdidas, en el distribuidor 
aparecen otras relativas a torbellinos y rozamientos, que junto con las de choque, originan una perdida 
de rendimiento. 
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Distribuidor 



Fig IV. 1 8.- Componentes de wi y triangulo de velocidades a la entrada del rodete 
al modificar las directrices del distribuidor 


Con la variation de ai se modifica la componente radial c/,„ y con ella el valor del caudal. Como la 
turbina tiene que funcionar a velocidad constante para mantener la frecuencia de la corriente electrica 
generada en el alternador, implied que U/ sea constante para cualquier caudal, lo que se intenta conseguir 
con el regulador de velocidad que actua sobre las directrices o alabes moviles del distribuidor. 




Fig IV.19.- Distribuidor Fick 


Un distribuidor tipo de turbina Francis se representa en la Fig IV. 19, en el que: 

Las antedirectrices son fijas (predistribuidor) 

Las directrices orientables del distribuidor, se accionan mediante un anillo de maniobra que se puede 
mover mediante un servomotor dependiente del regulador de la turbina. 

Perfil de los alabes de las directrices.- Las directrices son superficies desarrollables cilindricas de generatrices 
paralelas al eje de rotacion de la turbina', su perfil se determina teniendo en cuenta que no hay transformacion 
de energia hidraulica en mecdnica al paso del agua por el distribuidor, procurando evitar al maximo las perdi- 
das por rozamiento y torbellinos. Para calcular este perfil se determina la trayectoria ideal de la vena flui- 
da\ para ello, como el paso del agua por el distribuidor no genera ningun tipo de energia, si consideramos 
un punto A cualquiera de la trayectoria (0A1) del agua en el distribuidor, Fig IV.20, la condition: 


dN = Y Q p hid dH n = 


H ef — b hid H n : 


Ui 


' In 


- U - 


' 2 n 


d(u c n ) 

= YQ ” = 0 


u c n = Cte 
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Trayectoria ideal de la vena fluida en el distribuidor 



Fig IV.21.- Perfil de las directrices del distribuidor 


uc n =rwc n = |w = Cte | = Cte => rc n = k 

por lo que la circulacion por el distribuidor es irrotacional. 

De las dos componentes c„ y cy la tangencial c„ no proporciona caudal alguno, por lo que el caudal que 
atraviesa el distribuidor es: 

Q = 2 ur bjC r = Cte ; rc r = 2 ^ = Cte 

La trayectoria de los filetes liquidos debe satisfacer las condiciones: 


r c n = k 


r c r = - 

2 jt b. 


L =±> JUL - 

= k' r =* c “ 

J 


2 Jt bik 


= Cte = tg y 


por lo que en cada punto de la trayectoria, la velocidad forma un angulo constante con el radio. 
En coordenadas polares es de la forma: 

e e 


tg y = 


r d6 
dr 


dr d6 


tg y 


; r = C ' e tg Y = | Para: r = r 3 ; 0 = 0 | = r! e 


tg y 


que es una espiral de Arquimedes, a la que se debe ajustar la forma del perfil de las directrices moviles 
del distribuidor. 

El valor de ci se obtiene en la forma: 


c = Jcl+ c 2 n = -Jcl + cl tg 2 y = c r -Jl + tg 2 Y = 


2 Jirbjcos y 2jtrb 1 sena 


Para: 


r = r 1 ; c = Ci ; a = a 


i > 


Q = 2 nr 1 b 1 c 1 = I 2 Jtr x = Z aJ = Z a 1 b 1 c ] 


Cl = 


Z a 1 b 1 2 Jt r 1 b 1 sen a 3 


siendo Z el numero de alabes del distribuidor y ai la dimension indicada en la Fig IV.20, (el paso corres- 
pondiente a ri), por lo que el valor de oq es: 


Z a 1 b 1 2jtr 1 b 1 sena 


sen ai = 


i u i : 


Z a i 
2 itr. 
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En realidad, la forma de las directrices se calcula considerando la espiral de Arqulmedes como curva 
media del alabe, mientras que como perfil del mismo, se toma uno que corresponda a un minimo de re- 
sistencia hidrodinamica, Fig IV.21. 

IV.7.- EL TUBO DE ASPIRACION 


El tubo de aspiracion es un autentico transformador de energia, ya que al originar a la salida del ro- 

c 2 

dete una depresion, recupera no solo la mayor parte de la energia cinetica que lleva el agua a la sali¬ 
da , sino que tambien amplla la altura geometrica del salto en una distancia H s igual a la existente entre 
la salida del rodete y el nivel del canal de desagiie aguas abajo; este organo se conoce tambien como 
aspirador-difusor. 

Se puede concebir tambien un aspirador no difusor, que recupere la altura H s pero no la energia cine¬ 


tica residual ——, que estarla constituido simplemente por un tubo cillndrico sumergido en el canal 


2g 


aguas abajo. 


En las turbinas Francis lentas, elpapelprincipal del tubo de aspiracion es crear la depresion estatica (vacio) co- 
rrespondiente a la altura de aspiracion H s , por lo que, fundamentalmente, actiia como aspirador. 

En las turbinas Francis rapidasy en las turbinas helicey Kaplan, esta mision del aspirador disminuye, siendo 
su principal papel el de actuar como difusor. 


FORMAS DE LOS DIFUSORES.- Las formas de realization de los difusores varlan con el n s de la tur- 
bina y con el tipo de instalacion. Para las turbinas de eje horizontal y pequenos valores de n s el tubo de 
aspiracion puede ser una simple tuberla acodada, de section creciente, Fig IV.22.a, que desemboca por 
debajo del nivel del agua del canal. Para reducir el efecto perjudicial del codo, se puede utilizar para la 
parte recta final una disposition inclinada. 

Para las turbinas de eje vertical, la forma del difusor puede ser, para valores pequenos de n s la de un 
simple tronco de cono, Fig IV.22.b, pero tiene el inconveniente de necesitar un canal de desagiie en la 
perpendicular de la turbina. Para paliar este inconveniente se puede utilizar un difusor-aspirador acoda- 
do Fig IV.27. 

Las turbinas en las que C 2 es relativamente grande, van provistas de un aspirador-difusor de altura 
de aspiracion pequena a fin de evitar la cavitation, por cuanto a mayor C 2 menor p 2 . 

Como conviene que el ensanchamiento del tubo sea progresivo se adoptan tubos de aspiracion aco- 
dados, en los que la recuperation de la velocidad se realiza, casi en su totalidad, en el tramo horizontal 
del codo. Cuando se utilizan en saltos muy pequenos de 1 a 2 metros, el rodete debe quedar por lo menos, 
a 1 metro por encima del nivel del canal. Como caso extremo serla posible utilizar un difusor que no 
crease ningun vacio estatico, H s = 0, o sin depresion en ningun punto, por lo que el rodete tendrla que es- 
tar sumergido por debajo del nivel del canal de escape. 

El aspirador-difusor acodado tiene la ventaja, sobre el aspirador recto, de reducir la profundidad de 
las fundaciones y por consiguiente, los trabajos de construction, a veces muy costosos. Por el contrario 
tiene el inconveniente respecto a los demas, de que aumenta las dimensiones transversales y, por lo 
tanto, las de la sala de maquinas. 
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Fig IV.22.- Formas simples del difusor 


TUBO DE AS PI RAC ION VERTICAL 


Ganancia de salto neto en el aspirador difusor.- Para calcular la ganancia de salto neto, o energla recu- 
perada en el aspirador difusor, consideraremos dos situaciones: una turbina Francis con difusor B y otra 
sin el A, a las que aplicaremos el criterio europeo, Fig IV.23. 


Turbina A: H n = (—— + + zi ) - (—— + 


P atm 


2 g y 


2 g 


+ Z2 


Pi 


P 2 


Pi 


Turbina B: H n = (—— + — + z 1 ) - (—— + — + z 2 ) = (-=— + — + z x ) - ( 


2 g y 


2 g y 


2 g Y 


2 g 


+ 


Patm 


+ Za ) 


H n - H n = 


Patm - P2 


C 2 - C 2 
2 a 


2 g 


+ z 2 - Z a = 


z 2- z a = H s 


2 g 


2 g 


+ He 



Fig IV.23.- Turbina sin y con tubo de aspiracion 

Ganancia de salto efectivo en el aspirador difusor.- Si se tienen en cuenta las perdidas de carga en el difu¬ 
sor y a la salida, la energla recuperada en el aspirador-difusor, Fig IV.23, es: 


C1 Pi , _ \ / C 2 , Patm 


Turbina (A): H e f e c = (y^- + ~y + z 1 ) - (-^ + 


+ z 2 + h r ) 


Turbina(B): H efec = (y^- + y- + z x ) - (-^|- + + z 2 + h r ) = 


(p- + + Zl) - ( |L + 

2 g y 2 g 


+ z a + h r + h s + h s ) 
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Hefec " Hefec — 


Patm - P 2 
Y 


2 g 


+ (z 2 - Z a ) - (h s + hg) = 


c a 

2 g 
h s = 


c 2 ' - c| 


7T 


c 2 - c 2 
% c 2 ' 

2 g 


+ H c 


enlaque: \ 2 2 _^ 2 


C 2~ C 2 


—, es la altura dinamica teorica de aspiracion 
h s , es la altura dinamica real de aspiracion 


[ 2 g 

RENDIMIENTO DEL ASPIRADOR-DIFUSOR.- Si se define el rendimiento del difusor r] d en la forma: 


ild 


2 g 


- he 


c 2 - c 2 
^2 t ' 2 ’ 


C 2‘ C 2 1 


2 g 


(i - iid) ; 


c 2 - c 2 
t '2 < -2 ’ 


2 g 


- h. 


c 2 - c 2 
^2 t ' 2 ' 


2 g 


dd 


2 g 


la energia realmente recuperada es: H efec - H efec = 


c 2 - c 2 , 
^ 2 ‘-' 2 ' 


2 g 


bd + h e 


atm 


- P; 


Y 


El rendimiento del difusor depende mucho de su forma; si esta racionalmente construido puede llegar 
a ser de un 80% + 90%; si es troncoconico y no se despega el agua de las paredes, se puede obtener un 
rendimiento comprendido entre el 50% -s- 60% y si el difusor es acodado en angulo recto, con seccion cir¬ 
cular en la turbina de eje horizontal, vale entre el 41% + 50%. 

La altura del tubo de aspiracion H s se obtiene de la anterior, en la forma: 


H c 


Patm - P 2 


C 2 - C 2 , 
^2 l 2 ' 

2 g 


'Id 


2 g 


0 


Patm - P 2 
Y 


2 g 


2 u Patm " P2 

h d - --- 


"5- + hg 

2 g b 


que depende de la altura representativa de la presion atmosferica 


P atm 

Y 


donde esta emplazado el rode- 


te, de la velocidad c 2 de salida del agua del mismo, del rendimiento del tubo de aspiracion y de la altura 

p 2 

representativa de la presion a la entrada del tubo —, que se puede considerar suma de la altura piezo- 
metrica y de la tension de vapor, variable con la temperatura y despreciable hasta los 20°C. 

Para conseguir un buen funcionamiento y evitar problemas de cavitacion en las Francis lentas y 

P 2 

normales, es conveniente que la altura de presion-a la salida del rodete y entrada en el difusor, este 


Y 


p 2 

por encima de los 2 m.c.a., -> 2 m. 


Teniendo en cuenta que en un aspirador difusor bien construido, el valor de —— es muy pequeno, se 

z 9 

puede admitir para H s un valor que no se debe sobrepasar en ningun momento, de la forma: 

Patm 


H 


- 2 


2 g 


bd 


Las perdidas en el difusor son: h s = (1 - r| d ) 


2 g 


CURVAS DE ROGERS Y MOODY.- Aunque se ha considerado que la presion de seguridad p 2 debe ser 
mayor o igual que 2 m, en realidad, la presion llmite />? por debajo de la cual no se debe descender depende 
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de los valores de n s y H s ; Rogers y Moody proponen unas curvas que relacionan: 


p 2 

a) Los valores p 2 , n s y H n en la forma, Fig IV.24: = fi(n s ) H n 

b) Los valores c 2 , n s y H n en la forma, Fig IV.25: 


P 2 
Y H n 


= fi(n s ) 


-5 „ 4 /3 


2 g 


= f 2 (n s ) H n = 5,57.10 n 


H, 


2 g H n 


= f 2 (n s ) = cp 2 


p 2 


p 2 



Fig IV.24.- Curvas de Rogers y Moody, para la determinacion de fi(n s ) 



Fig IV.25.- Orden de magnitud de las perdidas provisionales a la salida para calcular f 2 (n s ) 


de modo que si en una turbina se conocen n s y H n la altura maxima del tubo de aspiracion H s se calcula 
a partir de las expresiones anteriores para la velocidad especlfica n s dada y de ahi los valores de p 2 y C 2 . 

Si se sustituyen estos valores en la expresion de H s anteriormente deducida, se obtiene el valor de la 
altura maxima del tubo de aspiracion en funcion de n s y H n : 


H 


s 


P atm 
Y 


fi(n s ) H n - f 2 (n s ) H n q d 


f l( n s ) = a i 
f 2 ( n s ) = ^2 


P atm 
Y 


H n (ai + q>! bd) 


que es la ecuacion de una recta, que dice que la altura maxima H s del aspirador difusor varla linealmente 
con H n como se muestra en la Fig IV.25. 
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Fig IV.26.- Variacion de H s con H n en turbinas Francis (50<n s <500) y en turbinas helice (450<n s <1000) 


DIFUSOR ACODADO.- Para el difusor acodado se puede establecer una teoria analoga a la del difusor 
recto, Fig IV.27. 

La energia recuperada, igual al vaclo en 2, vale: H efec - H efec = ^ atm —— 



Fig IV.27.- Difusor acodado 

Aplicando Bernoulli entre los puntos 2 y M a del difusor acodado, se tiene: 


C 2 P 2 

2 g y 


+ z 2 


2 g 


+ 


Patm 


+ Z a + hg+ hg 


Patm ~ P 2 C 2 ~ 


2 g 


+ z2 ■ Z a - hg - hg — 


c\ - cl 

2 g Hg hg” hg 


• a • • • 

Despreciando y teniendo en cuenta que las perdidas por choque a la salida del difusor son: 


h s a 


(c 2 ,-c a ) 2 C 2 , 


2 g 


2g 
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la energia recuperada es: H efec - H efec 


atm 


C 2 - C 2 , 
^2 '- 2 ' 


y la altura del tubo de aspiracion: H s = 


Y 

Patm - P2 


2 g 


h s + H s = 


c 2 - c 2 
L 2 ° 2 ' 


C - C 
°2 ° 2 ' 


2g 


hd 


« = 


2 g 
Patm - P2 

Y 


hd + H s 


2 g 


bd 


identica a la del aspirador-difusor no acodado. 


IV.8.- COEFICIENTE DE THOMA 


Hasta ahora no se ha tenido en cuenta la cavitacion, pero en las turbinas Francis puede aparecer lo- 

kwj 

calizada sobre las palas a la salida, fenomeno que se puede representar por la expresion ^ y que hay 
que anadir a la ecuacion anterior, por lo que H s se puede poner en la forma: 

Patm ‘ P 2 

9 9 - 

„ Patm P2 


Y 


c; W T 

■ 2 ^^- k 2 ^ = 


Patm - P 2 
Y 


- He 


- 0 H n 


o < 


H r 


en la que el coeficiente de Thoma compendia las perdidas por rozamiento hidraulico y la cavitacion, ob- 
servandose que cuanto mayor sea el salto H n menor sera la altura de aspiracion H s ; en la practica, para 
que la columna de agua en el aspirador-difusor no se despegue de las paredes, el valor de H s tiene que 
ser: 


f Turbinas Francis: H s < 6 m 
[ Turbinas helice y Kaplan: H s < 4 m 


Tabla IV.1.- Coeficientes de cavitacion para diferentes velocidades espedficas 


n s 

50 

100 

150 

200 

250 

300 

350 

400 

500 

600 

700 

800 

a 

0,04 

0,05 

0,08 

0,13 

0,22 

0,31 

0,45 

0,6 

0,7 

0,9 

1,5 

2,1 

Tipo turbina 

Francis 

lenta 

Francis 

lenta 

Francis 

normal 

Francis 

normal 

Francis 

rapida 

Francis 

rapida 

Francis 

extra 

Francis 

extra 

Helice y Kaplan 


El coeficiente ode Thoma, cuyos valores numericos se indican en la Tabla IV. 1, y su representation 
grafica en la Fig IV.28, define el llmite de la cavitacion; resolviendo la ecuacion: 



Fig IV.28.- Curva frontera de cavitacion o = f(n s ) (Thoma) 


Patm - P2 


se obtiene, para una turbina de n° especlfico de re- 
voluciones n s , un valor de a que puede estar por en- 
cima 0 por debajo del coeficiente de Thoma definido 
en la Fig IV.28, indicando si la turbina esta 0 no 
esta en cavitacion; el coeficiente de Thoma se de- 
termina experimentalmente, y depende del coefi¬ 
ciente k que es funcion de la longitud de los alabes; 
si estos son largos k ^ 0 , la presion P 2 aumenta (la 
depresion disminuye), el coeficiente de cavitacion 


disminuye y el peligro de cavitacion tambien. 
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Cuando H s sea el maximo posible, el valor de a es el de la curva frontera de cavitation, de la forma: 


Olimite 


Patm - P2 

Y 


- H 0 


H r 


El caso mas desfavorable se presenta para: P2=0 => H s = ^ atm - o H n 

Y 


Otra forma del valor de a es: a 


Patm - P2 
Y 


- H = 


Patm - P 2 c ; 


' o ^ O 1 

H “ = ” 2~q 11(3 ' k ~2~ci 


w 


yy ’id + k t 


w 


f 3( n s) 2 g H n ^ 


= f 2 ( n s) 1 1d+ k f 3 ( n s) = 92 bd + k 


En la Fig IV.28 se dan los limites de a en funcion de n s por encima de los cuales se evita la cavita¬ 
cion. El empleo de esta curva se puede generalizar a cualquier tipo de turbinas, por cuanto k es variable 
y ellas se han obtenido para un valor fijo de k, lo cual implica que tambien lo sea la longitud del alabe. 

El valor de a debe ser el menor posible, pero siempre por encima del definido por la curva frontera de 
la Fig IV.28. Estas curvas se pueden tener presentes desde un punto de vista cualitativo, pero para los 
calculos practicos se puede utilizar la formulation propuesta tomando para p 2 los valores que proporcio- 

p 2 

na el diagrama de Rogers y Moody tomando la precaution de que siempre —>2 m.c.a. 

En lugares elevados, en los que la presion barometrica es pequena, se obtienen valores mas peque- 
nos para H s ; si sale negativo, quiere decir que la turbina tiene que quedar sumergida, mas baja que el ni- 

vel del canal de desague. 


Tabla IV.2.- Correspondencia entre las alturas al nivel del mar, la presion media y la altura equivalente 
en metros de c.a., perdidas de carga en metros y temperatura 


Altitud sobre 
el nivel del mar 

Presion atmosferica 

Perdidas de carga 


Perdidas por 
temperatura 

(metros) 

mm de Hg 

metros c.a. 

metros 


(metros) 

0 

760 

10,33 

0,00 


10°C-0,125 

100 

751 

10,21 

0,12 


15°C-0,173 

200 

742 

10,08 

0,25 


20°C-0,236 

300 

733 

9,96 

0,37 


25°C-0,32 

400 

724 

9,83 

0,50 


30°C-0.43 

500 

716 

9,71 

0,62 


35°C-0,57 

600 

707 

9,58 

0,75 


40°C-0,745 

700 

699 

9,46 

0,87 


45°C-0,97 

800 

690 

9,34 

0,99 


50°C-1,25 

900 

682 

9,22 

1,11 


55°C-1,61 

1000 

674 

9,11 

1,22 


60°C-2,04 

1100 

666 

9,00 

1,33 


65°C-2,55 

1200 

658 

8,89 

1,44 


70°C-3,16 

1300 

650 

8,78 

1,55 


89°C-4,81 

1400 

642 

8,67 

1,66 


90°C-7,15 

1500 

635 

8,56 

1,77 


100°C-10,33 

1600 

627 

8,45 

1,88 
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Numero especifico de revoluciones n s a no sobrepasar para evitar la cavitacion.- Para evitar la cavitacion es 
conveniente que en la ecuacion: 


f2(n s ) = 


2 g H n 


= cpj = 0,0000557 n 


4/3 

s 


el termino cinetico y^- no sobrepase de una cierta fraction del valor de H n por cuanto al aumentar di- 


cho termino disminuye la presion p 2 a la salida de la turbina, aumentando la cavitacion, por lo que para 

c 2 

cada salto H n existira un valor limite de y^- que no se debe sobrepasar. 


Tablas IV.3.- Coeficientes de cavitacion o para diferentes velocidades espedficas en turbinas unidad 

Turbinas Francis 


Tipo 

n s 

Qn 

ni i 

Hmax 

a 

Lenta 

60-125 

0,10-0,35 

60,8-63.6 

700-420 

0,041-0,060 

Normal 

125-175 

175-225 

0,35-0,59 

0,59-0,83 

63,6-67,5 

67,5-72,6 

420-241 

241-150 

0,060-0,085 

0,085-0,120 

Rapida 

225-290 

290-350 

0,83-1,13 

1,13-1,28 

72,6-81,0 

81,0-92,2 

150-90 

90-64 

0,120-0,185 

0,185-0,270 


Turbinas helice y Kaplan 


Tipo 

n s 

Qn 

nil 

Umax 

a 

8 palas 

280 

410 

530 

0,93-1,29 

85-145 

50 

0,30-0,55 

6 palas 

380 

520 

650 

1,29-1,60 

100-155 

35 

0,65-0,85 

5 palas 

460 

630 

800 

1,60-2,00 

110-170 

20 

0,30-1,20 

4 palas 

570 

710 

880 

2,00-2,35 

120-180 

15 

1,20-1,60 

3 palas 

670 

730 

1070 

2,35-2,45 

135-200 

6 

1,80-3,50 


IV.9.- PERFIL DEL ASPIRADOR-DIFUSOR 

Si se considera que el agua circula por la turbina en condiciones ideales, se puede prescindir del roza- 
miento en las paredes, y si se considera a su vez un proceso isotermico, en un campo de fuerzas conser¬ 
vative, (el campo terrestre), la circulation de la velocidad a lo largo de un contorno cerrado es constante. 
Tambien se verifica que si en un instante dado existe un potencial de velocidades, este se conserva si se 
cumplen las condiciones anteriores. 

El potencial cp de velocidades, propuesto por Prasil, para el estudio del aspirador difusor, es de la forma: 
cp = (- x 2 - y 2 + 2 z 2 ) m 

en el que el eje Oz coincide con la vertical, (direction del campo terrestre), positivo hacia arriba. 

Como el potencial cp = Cte, la ecuacion de las superficies equipotenciales es:x 2 +y 2 - 2 z 2 = Cte 

En esta situation, si la velocidad tiene de componentes, u, v, w, se puede poner: 

dqp dep dtp 

u = -r— = - 2 x m ; v = -r— = - 2 y m ; w = -r— = 4 z m 
dx dy dz 

y la ecuacion de las superficies de igual velocidad: 

V 2 = u 2 + v 2 +w 2 = 4m 2 (x 2 + y 2 + z 2 ) => x 2 + y 2 + 4 z 2 = Cte 
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Las tineas cle corriente ip en un movimiento permanente coincideit con las trayectorias, y son ortogonales a 
las superficies equipotenciales qp; su ecuacion es de la forma: 


dx 

u 


dy 

v 



r dx 

dz . 

dx 

dz 

dx _ 

dz 

dz ! 


w ’ 

- 2 x m 

' 4mz ’ 

X 

2 z 

V ; ' 

dy = 

dz . 

dy 

dz 

dy _ 

dz 


V 

w ’ 

- 2 y m 

4 m z ’ 

y 

2 z 


zx 2 = kj 
z y 2 = k 2 


Para que no exista cavitation, el perfil de la pared del difusor tiene que coincidir con las llneas de co¬ 
rriente; si la seccion transversal del difusor es circular, para cada valor de z se tiene: 


x 2 + y 2 = r 2 

y sustituyendo los valores de las llneas de corriente r|) se obtiene la formula de Prasil: 


— + — = r 2 ; ki+ k 2 = z r 2 ; k = z r 2 
z z ’ 

que es la ecuacion de las superficies de flujo y, por lo tanto, la del perfil de la superficie de la pared del 
tubo de aspiracion, (que debe ser vertical), y que mejor se ajusta a la ley de variation de la velocidad 
cumpliendo las mejores condiciones para lograr una corriente continua de agua. La constante k se cal- 
cula para velocidades del agua a la salida del difusor C 2 ’ muy pequenas, inferiores a 1 m/seg. 

En las turbinas helice y Kaplan, en las que la velocidad C 2 de entrada en el tubo de aspiracion debe 
ser grande para obtener un diametro D 2 pequeno y gran numero de rpm, se hace preciso recuperar gran 
parte de la energla perdida; para reducir estas perdidas se tiene que disminuir la velocidad del agua a la 
salida del tubo de aspiracion, C 2 ’ < 1 m/seg, haciendolo de mayor longitud, con gran ensanchamiento en el 
desagiie, y en forma acodada. 


IV.10.- REGULATION DE LAS TURBINAS DE REACCION 


Segun el metodo operativo, los sistemas de regulacion de velocidad se pueden clasificar en dos gru- 
pos: a) De regulacion directa; b) De regulacion indirecta 

REGULACION DIRECTA.- Para el caso de regulacion directa, Fig IV.29, un regulador centrffugo res- 
ponde a las variaciones de velocidad de la turbina, y mueve directamente el mando de regulacion que 

abrira o cerrara la seccion de entrada. Si la carga dis- 
minuye, el momento resistente disminuira, y al acele- 
rarse la turbina, los contrapesos del regulador tienden 
a separarse del eje de rotation y levantar el mangui- 
to; una palanca con punto de apoyo en 0 accionara un 
mecanismo de cierre que disminuira el caudal. El par 
motor disminuye y se consigue el equilibrio dinamico a 
unas rpm superiores a las anteriores; cada position 
del mecanismo de cierre se corresponde con otra de 
los contrapesos, lo que implica una velocidad prede- 

Fig IV.29.- Sistema de regulacion de control directo 

terminada. 

Este metodo de control, tfpicamente estatico, no se puede aplicar a la regulacion de turbinas hidrau- 
licas, por las siguientes razones: 
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a) Ocasiona grandes variaciones de velocidad, y una serie de irregularidades relativamente grandes. 

b) Como la fuerza necesaria para regular una turbina hidraulica es grande resulta que este mecanis- 
mo no puede proporcionar una respuesta a las variaciones de velocidad lo suficientemente poderosa 
como para proporcionar dicha fuerza, ya que, incluso en el caso de grandes contrapesos la fuerza que 
actuaria en el manguito no llegaria mas que a una fraccion de kg, frente a la que precisarla la corona que 
ajusta al distribuidor que puede llegar a ser de varias toneladas. Si se incrementa mucho el peso de los 
contrapesos, la sensibilidad del mando disminuiria al aumentar los efectos de rozamiento e inercia. 

c) El sistema de regulacion de control directo no es operativo para las turbinas hidraulicas, debido a 
que el movimiento del mecanismo de cierre es sincrono con las variaciones de amplitud de los contrape¬ 
sos que son demasiado rapidas para operar en las mismas; el tiempo de cierre del obturador se tiene que 
fijar independientemente del movimiento del elemento sensible a la velocidad, para reducir o evitar com- 
pletamente el golpe de ariete. 

REGULACION INDIRECTA.- El principio general de un sistema de regulacion indirecta se representa 
esquematicamente en la Fig IV.30; los principales elementos que componen el mismo son: 

a) Un elemento sensible a la velocidad, consistente en unos contrapesos con un manguito y una palan- 
ca que se apoya y puede girar alrededor de un punto 0. El elemento sensible a la velocidad puede ser 

tambien de tipo electromagnetico, con una 
bobina sensible a las variaciones de frecuen- 
cia, que las transforma en movimiento me- 
canico. 

b) Una valvula de control o vdlvula de distribu- 
cion, accionada a traves de la palanca por los 
elementos sensibles a la velocidad; su come- 
tido es el de distribuir el aceite a presion y 
enviarlo al correspondiente lado del servomo¬ 
tor. La valvula de control esta provista de un 
piston doble, de forma que el espacio entre 
los pistones este siempre a presion; el doble 
piston esta en equilibrio indiferente, y pequenisimas fuerzas externas bastan para desplazarlo. Esta 
valvula de control tiene una entrada y dos salidas de aceite, asi como dos tubos en conexion con el servo¬ 
motor. 

c) El servomotor, que por medio de fuerzas hidraulicas controla la posicion de la varilla que acciona al 
distribuidor. Esencialmente consiste en un piston cuyo diametro interior viene dado por la fuerza maxi¬ 
ma necesaria que requiera el ajuste del distribuidor; la presion de aceite suele ser de 10 a 15 atm., aun- 
que en el caso de unidades muy grandes puede ser superior. La velocidad de respuesta del piston es una 
funcion de la cantidad de aceite proporcionada por el cilindro. 

El principio operativo se puede seguir mediante la Fig IV.31. Si la carga disminuye, la turbina tende- 
ra a acelerarse, los contrapesos se elevan, y el manguito es arrastrado tambien hacia arriba y acciona 
por medio de la palanca pivotada la valvula de control, con lo que el aceite a presion entra al lado del ser¬ 
vomotor correspondiente al cierre, cerrando el vastago de ajuste al distribuidor. Al mismo tiempo, el 
aceite del lado de apertura vuelve al deposito, de donde una bomba lo devuelve al circuito de control. 
Como consecuencia del cierre del distribuidor, la turbina tiende a desacelerarse, por lo que contrapesos, 
manguito y valvula de control, vuelven a su posicion inicial, cesando la corriente de aceite y alcanzando- 
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se una nueva position de equilibrio, con diferente apertura del distribuidor, pero a las mismas revolutio¬ 
ns por minuto. 

El punto de apoyo 0 de la palanca se puede ajustar por medio de una rueda, para mantener la veloci- 
dad de regimen; este metodo de regulation, aunque sumamente sencillo, no da resultados satisfactorios 
en la practica; en efecto, si se supone existe una subita disminucion de la carga, la velocidad aumentara, 
y el regulador comenzara a cerrar; cuando se llegue al equilibrio entre el par motor y el resistente, no se 
tendra aceleracion posterior. Sin embargo, por ser la velocidad de la turbina algo mayor que la de regi¬ 
men, el proceso de cierre tiene que continuar, disminuyendo la velocidad. Cuando la velocidad llegue otra 
vez a la de regimen, el par motor sera menor que el resistente, por lo que la velocidad debera continuar 
disminuyendo; debido a esto, el regulador tiende a abrir el distribuidor, por lo que todo el proceso se redu¬ 
ce a una serie de cierres y aperturas, no siendo utilizable. 

Para prevenir un sobrecontrol excesivo en la apertura o el cierre del distribuidor, se utiliza un meca- 
nismo de control por retorno, que constituye el cuarto elemento principal del regulador. Esencialmente 
consiste en acoplar el desplazamiento del piston del servo al del punto de apoyo 0 de la palanca del regu¬ 
lador. Una leva o rampa de deslizamiento que fija al vastago del piston del servo mueve una varilla y 
desplaza por medio de un enlace apropiado el punto de apoyo de la palanca del regulador. Para aclarar el 
principio del retorno en el proceso de regulation, supongamos de nuevo que la carga disminuye subita- 
mente; la velocidad tiende a aumentar y el piston de la valvula de control se movera hacia abajo, ya que 
el punto de apoyo de la palanca del regulador actua momentaneamente como un centro de rotation fijo. 

Cuando el servomotor inicia su movimiento de 
cierre, el mecanismo de restitution elevara el 
punto de apoyo de la palanca del regulador, ac- 
tuando el manguito como centro de rotation, 
moviendose el otro extremo de la palanca hacia 
arriba arrastrando consigo a la valvula piloto; 
si se proyectan adecuadamente el mecanismo 
de restitution y los demas elementos, el cierre 
que seguia al movimiento de apertura se puede 
detener en sus primeros momentos, previnien- 
dose asi los fallos anteriormente senalados. 

Aun asi, cada position de equilibrio se tiene 
para cada position de la valvula de control, lo 
cual acontece para diferentes posiciones del manguito del regulador. La position de la leva y, por tanto, 
la altura del punto de apoyo depende de la apertura del distribuidor, que es proporcional a la carga de la 
turbina. La carga mas baja se corresponde con la position mas alta del punto de apoyo 0 en un estado 
de equilibrio; una position diferente del manguito del regulador debe corresponderse con un estado de car¬ 
ga determinado, y con una velocidad concreta, siendo el sistema de control estatico, por cuanto, como 
hemos dicho, a una velocidad mas baja corresponde una carga mas alta, y viceversa. Este sistema de 
control se conoce como control por retorno rigido. 

La posibilidad de un control manual hay que tenerla siembre presente; el piston del servo se debe 
abrir o cerrar a mano durante el arranque o parada de la turbina y se tiene que poder ajustar tambien a 
mano en caso de desarreglos en el mecanismo de control automatico. 

La capacidad del regulador se define por el trabajo obtenido en el servo, al multiplicar la fuerza del 
servo por su carrera.; la capacidad se puede determinar mediante la siguiente formula empirica, en la 
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que N es la potencia de la turbina y <(> un coeficiente: 


A = (|) 



(Kgm) 


„ f 1,5 < (b < 2,8 para turbmas Francis con caracol 

El valor de ()> es: J 

{ 2,2 < <() <2,5 para turbmas Irancis con camara abierta 

Para pequenas unidades los valores de la capacidad son del orden de 50 a 100 kg.cm con una carrera 
de10 a 15 cm 

Para grandes unidades, los valores de la capacidad son del orden de 1000 a 10000 Kgm, y arm mayo- 
res para casos especiales 

Los reguladores de inercia representan un avance significative en las tecnicas de regulacion de la ve- 
locidad, por cuanto son sensibles no solo a la velocidad, sino tambien a la aceleracion. El valor maximo 
de la aceleracion se alcanza inmediatamente despues de la variation de carga; vale cero cuando la velo¬ 
cidad es maxima. 

En el transitorio de aumento de velocidad, la velocidad angular y la aceleracion tienen el mismo sig- 
no, mientras que en el transitorio de deceleration son de signos opuestos; en caso de un subito decreci- 
miento de la carga, la suma de las acciones de la velocidad y aceleracion es maxima al comienzo del 
transitorio, obligando al regulador a cerrar rapidamente. El resultado final es una importante reduction 
de las oscilaciones del regulador. 

IV.11.- CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS DE REACCION 

El funcionamiento de la turbina, para los diferentes regfmenes posibles, viene definido por la superfi- 
cie caracterfstica f(H n , Q,n) = 0; cada punto de esta superficie se corresponde con un punto de funciona¬ 
miento de la turbina. 



Fig IV.32.- Triangulos de velocidades a la entrada y a la salida 
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La ecuacion fundamental de las turbinas se puede poner en la forma: 


Hefec — 


Ui Cm - u, c 


2 *-2n 


c ln = ClmCOtg CLi = -pr— cotg Ox 


' 2n ■ 


u 2 - w 2 cos |3 2 = u 2 - c 2m cotg |3 2 = u 2 - — cotg |3 

Lid 9 


"g ^ Ul IXf COtg ttl " U2 ( ' U2 ‘ COtg ^ 2 )} 


Ul = 


jt D x n 
60 


; u 2 = 


it D 2 n 
60 


i.jtD-.no jtD 7 n,jtD 9 n o „ jt Q n , D, D, „ jt 2 D 2 n 2 

- cot ga,- -g£- (-g^~ - cot g |3 2 ) } = cotg a 1+ q 2 " cot g P 2 )- 2 - 


60 g V Q X 


3600 g 


jt 2 D 2 n 2 


H ”= ( B7 cotg “ 1+ <=“9 Pa - 3600 gn_ 


es la ecuacion de la superficie caracterlstica de la turbina, (paraboloide hiperbolico). 


CURVA CARACTERISTICA PARA n = Cte YAPERTURA DEL DISTRIBUIDOR FIJA, a, = Cte 
A1 ser: n = Cte ; ai = Cte ; (>2 = Cte (por ser un dato constructive), se tiene: 

jt 2 D 2 n 2 


Hefec — 


Jt Q n - D 


D, 


60 g ^ COtg ttl+ Q 2 COtg P 2 ) ■ 3600 g 


= BQ - A 


que es una recta, Fig IV.33, en la que tanto ai como f >2 son siempre inferiores a 45°, Centre 20° y 30°), 
por lo que su pendiente es siempre positiva. 

u 2 Jt 2 D 2 n 2 

El valor de A es identico al de las curvas caracteristicas de las bombas: A = n — 

g 3600 g 

El valor de B depende del tipo de turbina: 


Francis: H e f e c = 


til = jt Dibiki j 2 


:i D 2 


jt 2 D 2 n 2 


Q n .cotg a x 4 ^ „ 

" 60 g bi ki + D 2 C ° tg 2 ’ 3600 g 


n .cotg a, 4 

B= (To~g~ b lkl + D7 C ° tgp2 


Kaplan: H e f ec = 


Jt D 2 Jt D 2 

Qi- -ir ; q 2= 


Qn jCotgaj + cotg |3 2 v jt 2 D 2 n 2 


15 g D, 


D 2 


3600 g 


_ n / cotg eg cotg |3 2 
B 15 g D x + D 2 ’ 

Para un regimen cualquiera el salto H n es: 


H, 


— H - h t - H e f ec — H h^— H n - (hd + h r + h s + Pchoque ) — H e f ec + (h^ + h r + h s + Pchoque ) 


H 

Embalse 


-"Ihidr- 


Ne 


—"H mec-- N = Nu 

-o 


Alternador 


a) Se puede admitir que las perdidas por rozamiento en el distribuidor hd, rodete h r , y tubo de aspira¬ 
tion h s , son proporcionales al cuadrado del caudal Q y vienen representadas, por lo tanto, por una para- 
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bola Pi de la forma: 


h d + h r + h s = k x Q 2 

b) Tambien se puede admitir que cuando la turbina no trabaja en condiciones de diseno, y por cambio 
brusco de la direction del agua, las perdidas por choque varian con el caudal segiin otra parabola P 2 de la 
forma: 

h c = h d + h s =pn 2 + knQ + k 2 Q 2 

que tiene un mmimo en el punto A correspondiente al funcionamiento optimo, Fig IV.33. 

La curva caracteristica de la turbina, (ecuacion que viene representada por P 3 ), es: 

H n = H efec + m n 2 + 1 n Q + (ki+ k 2 ) Q 2 = H efe c + mn 2 + 1 n Q + k*Q 2 = H efe c + CQ 2 = - A + BQ+CQ 2 


La potencia efectiva es: 


m _ _ y xQ 2 n , D x cotg a x D 2 cotg (3 2 4 y n 2 Q D 2 2 n 2 

Nefec - Y Q Hefec - 60g 1 Q 1 + Q 2 > ' 3600 g 


| Francis con k 1 = 1 | = 


Y Q 2 n cotg a 1 
60 g bi 


+ 


4 cotg (3 2 


) - 


Y Jt 2 Q D 2 n 2 
3600 g 


b *q2 . a *q 


siendo: 


| A*= Y A 
{ B*= Y B 


que es la ecuacion de una parabola P 4 que pasa por el origen 0 y por el punto B, Fig IV.33. 
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El rendimiento hidraulico: r| h i d = 


-A + BQ 
-A + BQ + CQ 2 


se representa mediante una curva que 


1 efec 


pasa por el punto B para H e f = 0; su maximo lo tiene en el punto M y disminuye asintoticamente con el 
eje de abscisas al aumentar Q, es decir, phid = 0 para Q -» 

El rendimiento maximo se obtiene para un punto C ligeramente superior al punto A de funciona- 
miento optimo; como en esta zona, la parabola P 2 toma valores de H e f muy pequenos, las perdidas que 
influiran muy notoriamente seran las correspondientes a la parabola Pi, es decir, las perdidas por roza- 
miento en el distribuidor, rodete y tubo de aspiration. 


CURI AS CARACTERISTICAS PARA n = Cte YAPERTURA DEL DISTRIBUIDOR VARIABLE.- A cada 
apertura .v del distribuidor, corresponde un angulo ai y una recta de H e f representativa de la caracteris- 
tica, H e f = f (Q) . Para todas las aperturas del distribuidor correspondientes a una misma velocidad n, el 
conjunto de las rectas H e f concurre en un mismo punto S sobre el eje de ordenadas, ya que todas ellas 
mantienen la misma ordenada en el origen. A cada recta corresponde para cada salto H n un conjunto de 
curvas P, Fig IV.34. 



Fig IV.34.- Curvas caracterfsticas para n= Cte y diversas aperturas on del distribuidor 


Al ser variable el grado de apertura del distribuidor x tambien lo sera el angulo ai; como para cada 
valor de ai el punto de funcionamiento optimo tiene lugar cuando wy es tangente al alabe a la entrada, el 
lugar geometrico de estos puntos de funcionamiento optimo se obtiene eliminando a/, como sigue: 


Hefec — ~ { 


1 r U 1 Q 


g 1 £2 


— L cotg ai- u 2 (u 2 - yy— cotg p 2 ) } 


tg ai 


*lm 


'lm 


1 u : Q m- c lm cotg Pi , . Q , „ . , 

= 7 { -£^-^- u +u 2II -cotgp 2 )} = 


Cin Ui - c lm cotg Pi 
Q D- 


Clm — 




Ui= u 2 
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D, Di Q q 

U 2 TU- Q u 2 ~n ” TT - cot g Pi 
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= g {u ' ( 3T )2 ' U2 51 ^ cot ^ Pi' u ' +u ^ cot 9 P2>= 


u; Df u, D-, £2, 

= —^ ' 1)_ 757 ( '57Qr COtg|il ■ cotg|5 2 )Q = M -NQ 

que es una ecuacion en la que no figura ai y representa el lugar geometrico de los puntos de funciona- 
miento en regimen optimo para (n = Cte) y cualquier grado de apertura .v del distribuidor, Fig IV.34; en 
un diagrama (H e f, Q) viene representada por la recta (IJ), cuya ordenada en el origen M y pendiente N, 
son: 

M = (01) = if- (^T - 1) ; N = (cotg p 2 - cotg M 

Los puntos de intersection Ii, I 2 , I 3 ,... de la recta (IJ) con cada una de las curvas caracteristicas 
(SBi), (SB 2 ), (SB 3 ), representan los puntos de funcionamiento optimo, para las diversas aperturas del 
distribuidor, Fig IV.35. Los puntos Li, L 2 , L 3 ,... representan las alturas netas correspondientes al regi¬ 
men optimo para cada apertura. Uniendo los puntos Li, L 2 , L 3 ,.. se obtiene otra curva, representada a 
trazos; la tangente a esta curva desde el punto J, permite obtener el punto de funcionamiento mas ele- 

vado posible, por cuanto el r| h i d = j~ xlx es el maximo que se puede alcanzar. 



Fig IV.35.- Puntos de funcionamiento optimos para n = Cte y diversos grados de apertura del distribuido 

RENDIMIENTO.- Si sobre cada curva caracteristica se determinan los puntos de rendimiento, 0,9- 
0,8- 0,7, etc, y se unen los correspondientes de igual rendimiento de todas las curvas caracteristicas, se 
obtiene la colina de rendimientos. 

Si en el punto A de la Fig IV.36 se tiene un salto neto H n A para un rendimiento rp al que corresponde 
el caudal Qa, al mantener el salto constante y modificar el caudal, es evidente que el rendimiento dismi- 
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nuira por cuanto en los puntos B, C, es menor, por lo que Qa sera el caudal optimo para este salto H n A- 
Tambien se deduce que al disminuir el caudal optimo, conservando el salto, decrece el rendimiento y au- 
mentan las perdidas, sobre todo las debidas al choque. 

Tambien se puede considerar una colina de rendimientos en el diagrama (H n ,N ef ), de forma que el 
paso de una colina a otra se realiza a partir de una curva de igual rendimiento en el diagrama (H n ,Q) y 
tomando sobre ella pares de valores (H n ,Q) se determina la potencia correspondiente mediante la ecua- 
cion: 

YQHnbhid 

Nefec - 75 

obteniendose as! los puntos (N ef ,H n ) dela segunda colina, existiendo para cada valor de H n dos valores 
de Q, y por lo tanto, dos de N e f. 



Fig IV.36.- Colina de rendimientos 




Fig IV.37.- Colinas de rendimientos de la turbina Francis 
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Transformation de las curvas caracterlsticas de n = Cte, en curvas caracterlsticas de salto constante.- Sea la re¬ 
presentation de la Fig IV.38, para una velocidad constante ni, y sea Mi un punto de la curva caracte- 
ristica H n correspondiente. El punto homologo del Mi para un salto neto determinado, sera, de acuerdo 
con las relaciones de semejanza el M 2 y se obtiene a partir de: 




n 2 

Q2 = Qi — - ^ 1 



Los valores de Q 2 y n 2 asi encontrados permiten definir el punto M 2 homologo del Mi. La parabola de 
regimenes semej antes, lugar de los puntos homologos a los que se exige igualdad de rendimiento hidrauli- 
co, tiene por ecuacion: 



Qi Q 2 Q 

Fig IV.38 


H n = ^Q 2 = kQ 2 

«i 

La intersection de la curva H n( n2 ; con la parabola de regimenes semejantes proporciona el punto 
M 2 , homologo del punto Mi, para el numero de revoluciones n 2 y mismo rendimiento hidraulico que el co¬ 
rrespondiente a Mi. 
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Fig IV.39.- Algunas disposiciones y montajes de turbinas hidraulicas de reaccion 
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Fig IV.40.- Instalacion de dos turbinas-bomba de 1 50 MW 
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V.- TURBINAS KAPLAN Y BULBO 


V.I.- INTRODUCTION 

La importancia de las turbinas Helice y Kaplan en pequenos saltos con grandes caudales, las hacen 
idoneas tanto en posicion horizontal como vertical; por su similitud con las turbinas Bulbo, empleadas 
tanto en centrales maremotrices como en algunas minicentrales hidraulicas, presentamos este somero 
estudio que permite comprender su funcionamiento y campos de aplicacion. 

La tendencia a la construction de turbinas cada vez mas rapidas, para velocidades especificas n s 
mayores de 450, conduce a las turbinas helice y Kaplan, ya que en las turbinas Francis con n s del orden 
de 400, el agua no se puede guiar y conducir con precision. 

El rodete esta compuesto por unas pocas palas, que le confieren forma de helice de barco; cuando es- 
tas sean fijas, se llama turbina helice, mientras que si son orientables se denominan turbinas Kaplan; 
en ambos casos las turbinas funcionan con un unico sentido de giro de rotacion; son pues turbinas irre- 
versibles. 

Si ademas de tener las palas orientables, las turbinas funcionan en los dos sentidos de rotacion 
(turbinas reversibles), y asimismo pueden actuar como bombas helice accionadas por el propio genera- 
dor, se las denomina turbinas Bulbo. 

En lo que sigue, vamos a exponer una teorla relativa al calculo de turbinas Kaplan, que se puede 
aplicar directamente a las turbinas helice y Bulbo. 

Para una turbina helice del tipo que sea, si se supone una velocidad de entrada c i uniforme para 

toda la altura del perfil, las distintas curvaturas de las palas se deducen de las distintas velocidades pe- 
rifericas u que tiene la rueda en los diversos puntos, Fig V.2, de forma que siempre se cumpla que: 

r u = Cte 

Si la entrada del agua (1) se efectua sin choque, la superficie del alabe debe estar en una direction 
tangente a la velocidad relativa de entrada del agua w 1 , por lo que el alabe tiene que ser, por lo que res- 

pecta a su altura, en la parte central e inicial, bastante vertical. 
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En la parte final del alabe, a la salida, este se presenta mas aplanado y la velocidad c 2 debe ser 
practicamente axial, siendo la velocidad w 2y « w iy , dato que comprobaremos mas adelante. 

En las turbinas Kaplan el cubo de la helice, o cabeza del rodete, llega a tener un diametro de hasta 
0,4 del diametro del tubo de aspiracion d 3 , con lo que se mejora mucho la circulation del agua, alcanzan- 
dose valores de n s por encima de 850 y terminando en su parte inferior en una caperuza conica que me¬ 
jora la conduction del agua hacia el tubo de aspiracion. 

En una instalacion de turbina Kaplan de eje vertical, las paredes del distribuidor, moviles, tienen la 
misma forma que en las Francis, y se situan algo por encima del rodete. 


Tabla V.1.- Numero de palas Z en funcion del numero espedfico de revoluciones n s 


n s 

400-500 

500-600 

600-750 

750-900 

> 900 

Z 

7 a 8 

6 

5 

4 

3 

H n (metros) 

60 

50 

40 

20 

5 

Relacion de cubo 

0,6 

0,55 

0-5 

0.4 

0,3 




Fig V.2.- Triangulos de velocidades 
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Fig V.3.- Rotor de una turbina Kaplan 

En el interior del cubo se encuentra el mecanismo de giro de las palas del rodete, lo que obliga a que el 
numero de las mismas sea pequeno, que puede aumentar al crecer el salto y las dimensiones del rodete. 

En la Tabla V.l se indica el numero de palas Z en funcion del numero especlfico de revoluciones n s 
que condiciona el salto neto H n y la relation entre los diametros del cubo y exterior del rodete n, obser- 
vandose que un aumento del numero de palas supone una disminucion del n s . 

A medida que aumenta H n aumentan los esfuerzos que tienen que soportar los alabes, por lo que el 
cubo ha de tener mayor diametro, tanto para poder alojar los cojinetes de los pivotes de los alabes, como 
para poder alojar el mayor numero de alabes. Para alturas netas superiores a los 10 metros, la turbina 
Kaplan empieza a ser mas voluminosa que la turbina Francis, aunque mantiene la ventaja de tener los 
alabes orientables. 

V.2.- REGULACION DE LAS TURBINAS 

A las turbinas helice se las regula mediante alabes moviles en la corona directriz, (distribuidor), en 
forma analoga a como se hace en las turbinas Francis. A la entrada del rodete se origina una perdida por 
choque y a la salida resulta una c 2 mayor en magnitud, pero de direction mas inclinada; ambas circuns- 

tancias contribuyen a la disminucion del rendimiento, de forma que este desciende tanto mas rapida- 
mente, cuanto mayor sea la velocidad de la turbina. Una caracteristica negativa de las turbinas helice 
es el bajo rendimiento de las mismas a cargas distintas de la nominal o diseno. En las turbinas Kaplan, 
las paletas directrices del distribuidor tambien son moviles lo cual permite mejorar la regulacion, pues al 
cambiar la inclination de los alabes del rodete se consigue mantener bastante elevado el rendimiento 
para un extenso margen del grado de apertura del distribuidor. 

La regulacion mas favorable se consigue cuando al girar las palas se conserva el mismo valor de c/„ 
y a la salida de las mismas se mantiene q perpendicular a </?. 

En el caso ideal se tiene que cumplir la ecuacion fundamental de las turbinas: 


T)hid g H n = C 1U1 COS CXI - c 2 u 2 cos a 2 

que para («2 = 90°) => (u! c ln = q h i d g H n ), para cualquier grado de admision, alcanzandose elevados 
rendimientos en toda la zona de regulacion, lo que se puede conseguir actuando al mismo tiempo sobre 
las palas del distribuidor y de la rueda. La forma de conseguir este aumento de rendimiento variando la 
position de los alabes se explica a la vista de las Fig V.5 como sigue: 
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(a) Turbina helice: n s = 1050 (curva en gancho) ; (b) Turbina helice: n s = 650 ; (c) Turbina Francis: n s = 500 ; 

(d) Turbina Francis: n s = 250 ; (e) Turbina Kaplan: n s = 230 ; (f) Turbina Kaplan: n s = 500 ; (g) Turbina Pelton: n s = 10 a 30 (curva plana) 

Fig V.4.- Rendimiento total de los diferentes tipos de turbinas en funcion del grado de la carga 

La velocidad relativa de entrada nq tiene que ser tangente al alabe, por lo que este tiene que quedar 
en la direccion de ella, a fin de que la entrada de agua tenga lugar sin choque; a la salida C 2 tiene que al- 
canzar un valor razonable procurando sea perpendicular a 112 0 formar un angulo proximo a los 90°. 

Al cambiar la position de los alabes, disminuyendo por ejemplo la admision, las velocidades se modi- 
fican; c/ sera ahora menor que con admision plena, porque el espacio libre existente encima del rodete 
resulta entonces excesivamente grande para un caudal menor, lo que origina una disminucion de la velo¬ 
cidad; a la entrada, las paletas del rodete se pueden poner, aproximadamente, en la direccion >17 suavi- 
zandose asf las perdidas por choque. A la salida se tiene la ventaja de que al ser P 2 mas pequeno, la velo¬ 
cidad C 2 es tambien mas pequena, que es precisamente lo que interesa para aprovechar al maximo la 
energla puesta a disposition de la maquina; como dato curioso, para caudales pequenos, menores que los 
de diseno, el tubo de aspiration quedara siempre lleno, en forma analoga a cuando se trabaja con el cau¬ 
dal de proyecto, pero saliendo a una velocidad c? menor. 

La doble regulacion de una turbina Kaplan hace que esta sea mas cara que una Francis de igual po- 
tencia, por lo que se utilizan en aquellas instalaciones en que se desee conseguir rapidez de giro y maxi¬ 
ma facilidad de regulacion. 



w 2 c 2 

Fig V.5.- Modificacion de los triangulos de velocidades al variar el angulo de ataque 
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Fig V.6.- Curva de rendimiento de una turbina Kaplan 

Si esta ultima condition no es muy precisa, es decir, si la turbina ha de funcionar casi siempre con 
poca variation de carga, es preferible utilizar una turbina helice, que por su sencillez, es muy superior a 
la Francis. 

La curva de rendimiento de una turbina Kaplan es una curva plana, y su rendimiento a cargas inter- 
medias es superior no solo al de las turbinas helice, sino al de todas las turbinas Francis, siendo su curva 
de rendimiento comparable con las curvas planas caracterlsticas de las turbinas Pelton. 

Esta curva de rendimiento plana, como se muestra en la Fig V.6, es la envolvente de las curvas que 
se obtendrian con un numero infinito de rodetes de turbina helice de n s crecientes. Esta curva solo se ob- 
tiene utilizando una combination optima del angulo del rodete y de la apertura del distribuidor. 

V.3.- MECANISMO DE REGULACION EN LAS TURBINAS KAPLAN 

En la Fig V.7 se presenta un esquema del mecanismo de regulation de las palas moviles del rodete, 
dispuesto en el interior del cubo. Cada pala se prolonga mediante un eje, que penetra en el cubo, perpen¬ 
dicular al eje de giro de la rueda. Cada eje de pala pivota en dos palieres Pi y P 2 entre los que se encuen- 
tra calada una palanca L que es la que regula la orientation de la pala, y que a su vez va sujeta al eje de 
la rueda. 

La fuerza centrlfuga de la pala se transmite a la palanca L mediante bieletas, y en turbinas muy 
importantes, por un sistema de anillo incrustado en el eje y apoyado sobre L. 

Las bieletas X colocadas en la extremidad de la palanca L van sujetas al arbol mediante un soporte 
E; todo ello esta dirigido por un vastago que pasa por el interior del arbol A, de forma que cualquier des- 
plazamiento axial de este vastago provoca una rotation simultanea de todas las palas. Todo el mecanis¬ 
mo de regulation esta banado en aceite a una cierta presion, (en las Bulbo del orden de 2 a 3 atm), pro- 
porcionando la lubrication necesaria a todos los cojinetes y conexiones, y no permitiendo la entrada del 
agua en el interior del cubo. 

El vastago T es accionado por un servomotor S que gira solidario con el arbol; por encima de este va 
situado un deposito fijo R, en el que las camaras Ci y C 2 estan comunicadas con una valvula de regula¬ 
tion de aceite D de una entrada y dos salidas. En el interior del arbol A existen dos tubos concentricos Ti 
y T 2 por los que pasa el aceite a presion; el conducto entre el arbol y Ti pone en comunicacion la camara 
Ci con la parte inferior del servomotor a traves del agujero ti practicado en el piston P que actua direc- 
tamente sobre el vastago T de regulation. 

Como se trata de piezas giratorias, hay que procurar en g 2 , g 3 y g 4 evitar perdidas 0 fugas de aceite 
entre las diversas camaras que estan a presiones diferentes; asimismo, como el conjunto formado por el 
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piston P el vastago T y los tubos Ti y T 2 situados en el interior del arbol A tienen que ir tambien engra- 
sados, hay que disponer una junta de estancamiento en gi de forma que se evite la comunicacion desde 
la parte interior del cubo de la rueda hacia la parte inferior del piston P del servomotor, que esta a pre¬ 
sion variable. 


Fijo r T 2 




Fig V.7.- Mecanismo de regulacion de las palas de una turbina Kaplan 


Segun sea la posicion del distribuidor de aceite D se puede colocar una de las caras del 
municacion con la llegada de aceite a la presion de la tuberla de entrada e, mientras que 
piston P esta a la presion de descarga. El interior del tubo T 2 pone en comunicacion la parte superior del 

deposito R (camara C 3 ), con el interior del cubo de la rueda, 
por medio de un agujero t 2 practicado en la cruceta de mando 
T de orientation de las palas. Esta camara C 3 , que esta a la 
presion atmosferica, contiene aceite a un cierto nivel y juega 
el papel de deposito de expansion del aceite contenido en el 
cubo, siendo este volumen de aceite funcion de la posicion de 
las palas. 

Esta camara se debe situar en un nivel tal que la presion es- 
tatica que asegura la presencia de aceite en el cubo, sea sufi- 
ciente para evitar la entrada del agua en el interior del cubo. 
El servomotor S puede estar colocado en una posicion cual- 
quiera del arbol, como en la parte superior, 0 por encima del 
alternador, 0 bien entre el alternador y la turbina, 0 por deba- 
jo del mecanismo de orientation de las palas cuando el espa- 
cio lo permita, como en la Fig V. 8 , etc. 

Fig V.8.- Disposicion del cubo y la pala (Kaplan) 

Momento hidraulico.- La reaction del agua sobre las palas de la rueda provoca en cada una de ellas un 
esfuerzo dR que a su vez se puede descomponer en otros dos, Fig V.9, dF x y dF y la posicion de dR, es de¬ 



piston P en co- 
el otro lado del 
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cir, su brazo de palanca a, con relation al eje de la articu¬ 
lation elegido O, no se puede determinar mas que a partir 
de un estudio teorico o experimental del movimiento del 
agua, capaz de crear presiones en todos los puntos del 
alabe. 

El momento hidraulico (dC = a dR) varla con la position 
de las palas y es imposible situar el eje de la articulation 
en un punto en que para cualquier position del alabe este 
momento sea nulo, lo cual implica el que en una position 
determinada de la pala, esta tenga tendencia hacia la 
apertura o hacia el cierre; en la mayoria de los casos el 
eje esta situado de forma que tienda a reducirse el par de 
maniobra todo lo que sea posible. En algunos casos, el eje del alabe se situa de forma que exista una ten¬ 
dencia al cierre, lo que constituye una medida de seguridad contra el embalamiento, ante la eventualidad 
de un fallo en el mecanismo de regulation. El servomotor se tiene que calcular para veneer el par hidrau¬ 
lico maximal de la pala, teniendo tambien en cuenta los efectos de rozamiento de los diversos mecanis- 
mos que conforman el sistema de regulation. 



Fig V.9.- Reaccion del agua sobre las palas 


V.4.- TEORIA AERODINAMICA DE LAS TURBOMAQUINAS AXIALES 


Si se considera una section cillndrica del rodete, coaxial, de radio R, desarrollada sobre un piano (x,y), 
de forma que sobre el mismo se encuentren las trayectorias relativas al fluido y las secciones de las pa¬ 
las formando lo que se conoce como persiana, parrilla o enrejado de alabes, de paso t y cuerda /, se puede 
obtener una solution aproximada del problema considerando un movimiento piano y permanente a tra¬ 
ves de dicha persiana, Fig V.10. El contorno (ABCDA) se puede suponer formado por dos lineas de co- 
rriente (CD) y (AB) deducidas la una de la otra mediante la traslacion t igual al paso tangencial de la 
persiana. Los caudales que atraviesan esta seccion cilmdrica desarrollada sobre el piano, son: 

a) A traves de (AB) y (CD), nulos. 

b) A traves de (AC) y (BD) tienen que ser iguales, 
por la ecuacion de continuidad; esto implica que 
Wix = wim y W 2 x= W 2 m, normales a la direction de u, 
por lo que las componentes meridianas de la velo- 
cidad relativa a la entrada y salida, tienen que ser 
iguales: 

Wix = W2x J W im = W2m 

La circulacion r es igual a la suma algebraica de 
las intensidades de todos los torbellinos que exis- 
tan en la region interior a la curva cerrada 
(ABCDA); la circulacion F a lo largo de (ABCDA), 
o lo que es lo mismo, la circulacion alrededor de un alabe, al ser la misma a lo largo de (AB) y (DC) es: 

r = t (w 2 y - Wi y ) = t (w 2n - Win ) 
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Las componentes de la resultante F de las fuerzas que actuan sobre el alabe, en las direcciones 
(x, y), son la fuerza axial F x (paralela al eje de giro) y la fuerza de par F y (en un piano normal al eje de 
giro): 

Sobre el eje Ox se tiene la fuerza axial: F x = t (p x - p 2 ) 
en la que: 

t (paso), es la seccion de entrada del agua entre dos alabes por unidad de altura del alabe 

Pi y P 2 son las presiones del fluido aguas arriba y aguas abajo del rodete, (entrada y salida de los 
alabes). 


Si se considera que el fluido es perfecto e incompresible, el Teorema de Bernoulli proporciona: 


wt 


w; 


pi+p^r = P2+p^- 


Pi + p 


wf x + w 


ly 


= P2+ P 


"L+"I y 


Pi - P2= P ( 


W L+ W 2y 


Wf x + W 


iy 


) = | w ix = w 2x | = P 


2 2 
W 2y - W Iy 


P t 


W 2y + W 


iy 


valor que sustituido en F x proporciona: F x = 


r r 

P — (W 2 y+ W ly ) = p — (W 2n + W ln ) 


Sobre el eje Oy se obtiene la fuerza de par (radial)-, aplicando el Teorema de la Cantidad de Movimiento: 


Wj x + W 2x Wim + W 2m 

P 2 1 - " P 2 

La fuerza resultante F es perpendicular a la cuerda; la velocidad relativa media del agua w m a su 
paso por los alabes es, Figs V.11.12: 

_ w x + w 2 
F = pw m |r| , con: w m = --- 

Si el paso t aumenta indefinidamente, la circulation T permanece constante y la diferencia de veloci- 
dades (W 2 y - wi y ) tiende a cero, pero los resultados subsisten, obteniendose la formulation de Kutta- 
Joukowski, en la que w m se reemplaza por la velocidad wv_, velocidad sin perturbar: 

f = pw m |r| 

Para el caso de un fluido real, hay que tener en cuenta las perdidas de energla experimentadas por el 
fluido al atravesar la persiana de alabes; dicha persiana viene determinada, geometricamente, por: 

a) La forma del perfil del alabe 

in. rrn __i . • „ t Seccion de entrada 

b) LI paso relativo — = ---———;-;— 

1 Longitud de la cuerda 

c) La inclinacion 0 que es el angulo que forma la velocidad relativa w m con el eje de giro definido por la 
direction .v La accion de la corriente fluida sobre el perfil viene representada por la fuerza F por unidad 
de longitud del alabe / que se puede descomponer en una componente Z perpendicular a w m (fuerza de 
sustentacion) y una componente X paralela a w n (fuerza de arrastre), Fig V.13. 


F y = p r wi x (w ly - w 2y ) — - p wix r = 


Wix = 
Wix = 


W 2x 

Wix + W 2x 
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Fig V.1 3.- Fuerza de sustentacion Z y de arrastre X 


Las velocidades perifericas a la entrada y a la salida ui y 112 son iguales. 
La componente X de la resultante F es la fuerza de arrastre de la forma: 


X — 2 P Cwxl w£ — 


C m = W m COS 0 


— 9 P Cwx 1 


COS 2 0 


La componente Z es la fuerza de sustentacion: 


Z = 



1 w£ 


C m = W m COS 0 | = -y p C^l 


C 


2 

m 


COS 2 0 


en las que C wx y C wz son los coelicientes de arrastre y sustentacion, respectivamente. 

Los valores de F x y F y componentes de F en las direcciones (x,y), son: 

Fuerza axial: F x = X cos 0 - Z sen 0=(p 1 -p 2 )t 

Fuerza radial o fuerza de par: F y = X sen 0+ Z cos 0 = pc m t (wi sen 0i- W 2 sen 0 2 ) = -pc m tAw n 


o tambien: 


— c 

2 wx 


cos 2 0 


sen 0 + 


-iL c 

2 wz 


cos 2 0 


cos 0 = 



tg e 
cos 0 
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= T c wz 1 tg e 


cos 2 0 


sen 0 + — C, 


cos 0 


La esbeltez aerodindmica del perfil viene caracterizada por el valor de cotg e; para los alabes normal- 
mente empleados, cotg 0 varla entre 10 y 80, por lo que en primera aproximacion se puede despreciar el 
valor de tg £ obteniendose: 


Aw„ 


w, 


= C, 


1 

2 t 


que es la ecuacion fundamental de la Teorla de persianas de alabes y de la que se puede obtener el coefi- 
ciente de empuje ascensional C wz . La perdida de energia h r que experimenta el fluido al atravesar la per- 
siana de alabes se obtiene teniendo en cuenta que, la energia perdida es igual al trabajo de las fuerzas de 
rozamiento, de la forma (w m X), es decir: 


y w m t h r cos 0 = w m X ; h r =——--- 

y t cos 0 

En general es preciso modificar estos valores mediante unos coeficientes de correction, ya que al no 
considerar un solo alabe, sino varios, se produce una interaction. 

Estas modificaciones son pequenas cuando y > 3, pero en caso contrario hay que introducir unos 
factores de correction de los valores de C wx y C wz . 

V.5.- PARAMETROS DE DISENO DEL RODETE KAPLAN 


Relacion de didmetros.- Los diametros nominales, exterior D e de las palas e interior (cubo) Di, cuya re- 

D i 

lacion v = y— debe cumplir los valores de v comprendidos en el intervalo: 0,38 < v < 0,63 

Solidezy numero de palas .- La solidez de la persiana de alabes oscila entre los siguientes valores: 

(^)e = 1 + 0,7 ; (y) ± = 1,8 + 3 

jt D e 

El numero de palas Z = ——— 

Triangulos de velocidades.- Los triangulos de velocidades para la turbina Kaplan son los indicados en 
las Fig V.14a.b, en los que 0 es el angulo que forma w m con la direction del eje de giro de la turbina. 

Rendimiento Itidrdulico.- El rendimiento hidraulico para cualquier turbomaquina es de la forma: 


H n= ^ (Cm" c 2n) = J ( c 1 cos «1 ' C 2 COS <X 2 ) 

Ac n = C^n" C 2n 

, = X = 1_ p c w l = C TO 1 w 2 

r Y t cos 0 2 Y t cos 0 2 g t cos 0 

— (ci n - c 2n ) ^ 

U / \ 1 Cwx 1 w m 0-wx 1 w m _ 1 

g vc ln - C 2n ; + 2 g t COS 0 2t Aw n u cos 0 


^Im — 


u Ac n 

g H n 


H r 


H n + h z 
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Fig V.14a.b.- Triangulos de velocidades a la entrada y a la salida 


2 t Aw n 


1 w r 


= - C wz (tg 8 tg 0 + 1) 


2 t Aw n w n (tg e tg 0 + 1 ) 

1 


1 + 


tg £ w. 


(tg s tg 0 + 1 ) u cos 0 


1 + 


1 + 


C wx W r\ 


c wz w n e tg 0 + 1 ) u cos 0 

_ 1 _ 

_ sen s w m _ 

(cos e cos 0 + sen s sen 0 ) u 


sen s w m 
cos (0 - e) u 


1 + 


Angulo de ataque a..- Si llamamos qpo el angulo de inclination de los alabes, (angulo que forma la cuer- 
da del perfil con la direction u), el valor del angulo de ataque a, que es el angulo que forma la cuerda del 
perfil con la velocidad media del agua w m , (relativa o aparente), es: 

a = (3 - cp 0 = e 

Haciendo: C wz = - ^ = 2 jt k sen a = 2 jt k sen((3 - cp 0 ) 

1 W n 

en la que k es un coeficiente corrector que viene dado en la Fig V.15 y que hay que introducir al conside- 
rar que el alabe no esta aislado, determinandose su valor de forma experimental en funcion de la relation 

Y; por lo tanto: 

c m 


t _1 Aw n 
1 Jt w m 


C m = W m cos 0 = w m sen |> ; w m - gen ^ 

Aw n = Ac n= C ln- C 2n= C m (cctg P x - COtg (3 2 ) 


t 1 c m (cotg Pi- COtg (3 2 ) „ , 0 , 

= y — - — - sen (3 = K sen (|3 - cp 0 ) 

cotg (3i= cotg (3 2 + K j; K sen P _ co tg p 2 + K j; K sen cp 0 (cotg cp 0 - cotg p) = 

« s 0 ri I j 


cotg p = 


cotg Pi + cotg P 2 


.. 0 , Kljt , ^ cotg Pi + cotg P 2 

= cotg p 2 + —£— sen cp 0 (cotg cp 0 - 2 - 


. o/i K 1. Jt \ o / 1 K 1 Jt \ K 1 Jt 

cotg Pi(l + 2 sen cp 0 ) = cotg p 2 (l- Yt~ sen C P° + —t— cos C P° 

El valor sen cp 0 = 6 es una constante para cada enrejado de alabes, por lo que: 
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1 S 2 3 

cotg PiCl + 8) = cotg p 2 (l - 8) + 2 8 cotg qp 0 => cotg Px = cotg p 2 ^ j ^ cotg cp 0 
a partir de los cuales se puede hallar el valor del angulo de ataque: a = Pi - cp 0 


V.6.- CAUDAL 


El flujo a nivel de distribuidor, en una turbina Kaplan, se presenta radial, mientras que pasa a ser 
axial al alcanzar el rodete. En la Bulbo el flujo es siempre axial. La zona de accion del rodete que permite 
pivotar a los alabes se encuentra comprendida, para las turbinas helice, entre dos superficies cilindricas 
coaxiales, y para las Kaplan, entre dos superficies esfericas concentricas. 

En el supuesto de considerar la camara del rodete cillndrica, el valor del caudal es: 


a " ID -- D j | c -i£L ( 1 .£l )c _ 

« - 4 u m - ^ V-l 2 > <- m - 

Uq 


Jt D i 


(1 - V 2 ) c r 


1 ^ 

Ac n = Aw n = c m (cotg Pi - cotg P 2 ) = c m (y^ cotg p 2 + 


2 6 
1 + 8 


cotg cp 0 - cotg p 2 ) 


— ( 


- 2 8 
1 + 8 


cotg p 2 + 


2 6 
1 + 8 


cotg qp 0 ) 


1 + 5 c m (cotg cp 0 - cotg p 2 ) = 


w 2 sen p 2 = c 2 sen a 2 = c m 


w 2 cos p 2 = c 2 cos a 2 = u 

w 2 sen p 2 cotg p 2 + c 2 sen a 2 cotg a 2 = u 

c m cotg p 2 + c m cotg a 2 = u 
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En variables reducidas: 
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ecuacion que concuerda muy bien con los datos experimentales y expresa que el caudal de las turbinas 
Kaplan aumenta con: 


a) El grado de apertura x del distribuidor 

b) El aumento del angulo cpo girado por los alabes moviles 

c) La disminucion de la solidez del enrejado de alabes —, es decir, con la disminucion de 6 

d) El aumento del rendimiento hidraulico 

En las turbinas lentas, en las que el enrejado tiene una solidez elevada, (6 es grande), el caudal au¬ 
menta a partir de un cierto numero de revoluciones nn, aunque en la practica es para todo el regimen de 
funcionamiento de la turbina; en las turbinas rapidas, al ser el numero de alabes menor, es decir, d mas 
pequeno, al aumentar el numero de revoluciones el caudal disminuye. 

La expresion del caudal para (a 2 = 90°) queda en la forma: 


_ _ n 1 - v 2 l( . n bhid g 1 + 6 . Jt n n , 

Qii(c 2 n=0) 4 cotgcpo (6 ° Jt nn 2 6 60 ’ 


Jt n n . . ™ bhid g 

—— >> 60 - 

60 Jt nn 


1 + 6 
2 6 


jt 1 - v 2 Jt n n 
4 cotg cpo 60 


que aumenta al disminuir la solidez del enrejado; al aumentar la inclination del alabe cpo permaneciendo 
constantes el resto de las condiciones, Qn > Qn( C 2 n) = 0, la circulation es positiva. 


V.7.- EXPRESION DEL PAR MOTOR EN FUNCION DE LA CIRCULACION 

Sobre cada elemento del perfil de una turbomaquina, situado a una distancia r del eje de la misma, 
actua una fuerza elemental que se puede descomponer en dos direcciones, de las que una, la fuerza axial 
F x es paralela al eje de giro, y que por lo tanto no produce ningun momento con relation a dicho eje; la 
otra componente, fuerza de par F y , esta situada en un piano normal al eje de giro, y es la que proporcio- 
na el par motor. Sobre un elemento de pala de espesor dr actua una fuerza dF y en el mismo sentido que 
la velocidad u; el momento C de esta fuerza sobre el alabe en la section infinitesimal dr comprendida en- 
tre r y (r + dr) es: 

dC = r T c m r dr 

Si z es el numero de alabes, el momento total es: 

C = zp j r T(r) c m dr = | dQ = 2 Jt r dr c m | = YxJ r ( r > dQ 

siendo /•,• el radio del cubo y r e el radio exterior de la pala. 

Al suponer fluido ideal y flujo irrotacional, la circulation a cada distancia r sera la misma, por lo que: 
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2 Jt J 0 y 2 jt 2 jr g 

que es la expresion del momento en funcion de la circulacion, el numero de palas y el caudal. 

V.8.- CALCULO DE LAS PERDIDAS Y DEL DIAMETRO EXTERIOR DEL RODETE D e 

El diametro exterior de los alabes del rodete D e se puede calcular mediante datos experimentales y 
estadisticos; sin embargo, se puede hallar analiticamente un resultado optimo haciendo que las perdidas 
en el rodete y en el difusor sean mlnimas. 

Perdidas en el rodete - Las perdidas h r en el rodete son de la forma: 

1 n W 2 I H n - h r 

h r = (-1) H n , cumpliendose que: - = tp = I ——- 

b hid ^ 1 \ “ n 

siendo r|) el coeficiente de reduction de velocidad debido al rozamiento originado por el paso del agua a 
traves de los alabes de la turbina. 


1 JT 

- y 0 = — - |3 y haciendo las aproxi- 

w m sen 8 Z 

1 + - - - 

cos (0 - e) u 


Temendo en cuenta la expresion del n hid = - y 0 = — - 

1 Inia w„ sen e J 2 

1 +-- 

cos (0 - e)u 

maciones: w m « u ; sen e ® g ; u sen (3 « c m ; 0 » e , se obtiene: 

„ , 1 e e £u . u euH n 
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1 _ £ _ £ _ £ U 

l + e sen (3 + £ sen |3 c m 
sen £ 


Perdidas en el tubo de aspiracidn.- Las perdidas h s en el tubo de aspiration son de la forma: 
c 2 

h s = (1 - bdif ) " 2 "^" 

h r + h s £u c m 

Diametro del rodete D e .- Para un radio r cualquiera se tiene: —-- = -— + (1 - Pdif ) y—-— 

“ n c m 2 9" n 

siendo pa el rendimiento medio del difusor, cuyo valor entre los radios r,- y r e es: 


h r + h s , 
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Como el diametro optimo hay que obtenerlo para unas perdidas mlnimas, derivando la anterior res- 
pecto a D e y despejando, se obtiene: 
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que es el valor del diametro optimo del rodete teniendo en cuenta el rendimiento medio del difusor r|d, el 
caudal Q, la relacion entre los diametros a la entrada y salida v, la altura neta H n , el numero de revolu- 
ciones por minuto n, y la esbeltez del alabe. 


V.9.- CURVAS CARACTERISTICAS DE LAS TURBINAS KAPLAN 

Sabemos que en las turbinas Kaplan existen dos organos reguladores del caudal, los alabes del distri- 
buidor caracterizados por el parametro x que determina su grado de apertura, y los alabes moviles del 
rodete, cuya posicion viene caracterizada por el angulo qpo- 

Esto hace que sea posible el que la turbina funcione en un mismo punto del campo caracteristico con 
rendimientos distintos; lo que se pretende es el conseguir que la turbina Kaplan funcione en cada punto 
con un rendimiento optimo. En lugar de una sola colina de rendimientos, como en las turbinas Francis o 
Pelton, se pueden trazar dos series distintas de colinas de rendimientos, Fig V.17. 



Fig V.1 7.- Trazado de la colina de una turbina Kaplan 

REGULACION DEL CAUDAL ORIENTANDO LOS ALABES DEL DISTRIBUIDOR, MANTENIENDO 
LOS DEL RODETE FIJOS.- En la primera serie se fijan los alabes del rodete en una posicion determina- 
da, cpo = Cte, y se traza una colina regulando el caudal unicamente con el distribuidor; para angulos cpo 
distintos se obtienen otras tantas colinas de rendimientos. 

REGULACION DEL CAUDAL ORIENTANDO LOS ALABES DEL RODETE, MANTENIENDO LOS DEL 
DISTRIBUIDOR FIJOS.- En la segunda serie se fija la apertura .v del distribuidor, y se traza una colina 
regulando el caudal, modificando unicamente el angulo cpo de los alabes del rodete; para distintas apertu- 
ras del distribuidor xi, X 2 , X 3 ,..., etc, se obtienen otras tantas colinas. 


Colina de rendimientos.- De este doblete de colinas hay una muy singular, cuyos rendimientos son los 
optimos que se pueden alcanzar en el punto correspondiente del campo caracteristico; a esta colina es a 
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la que normalmente se conoce como colina de rendimientos de la turbina Kaplan. Para el trazado de las 
curvas caracteristicas universales de las turbinas Kaplan, se pueden seguir varios procedimientos. 

Mediante el primero se obtienen un numero conveniente de colinas de la primera serie, una colina 
para cada valor de .v dado, regulando el caudal variando el angulo cpo de los alabes del rodete. 

Asimismo se traza un numero conveniente de colinas de la segunda serie, cada una para un valor de 
cpo = Cte, regulandose el caudal variando la apertura .v del distribuidor. 

Se llevan las dos series de colinas asi obtenidas a un mismo piano y se trazan las lineas de rendi- 
miento maximo que se pueden alcanzar con una combination adecuada de la apertura del distribuidor .v 
y del angulo cpo de las palas del rodete, lo cual se consigue trazando las envolventes de las isolineas de 
rendimientos de las diversas colinas, tal como se muestra en la Fig V.18. 



Segun esto, cada punto del campo caracteristico se puede realizar con el r|(total maximo ) correspon- 
diente a la isolinea de, qtotal = Cte, que pasa por dicho punto, con la condition de que la apertura del dis¬ 
tribuidor y el angulo de los alabes del rodete sean los correspondientes a las lineas de los puntos x = Cte, 
cpo = Cte, que pasan por dicho punto. 

Siguiendo otro procedimiento se trazan una serie de colinas de rendimientos de uno de los dos tipos 
descritos anteriormente, siendo preferidos los del primero porque es mas facil variar qpo. 

Se comprueba que al aumentar cpo aumenta Qn mientras que el valor optimo de nj / varia poco, dis- 
minuyendo para angulos cp elevados, como se muestra en las colinas de rendimientos de la turbina Ka¬ 
plan representada en la Fig V.18, obtenidas para cinco valores del angulo cpo de position de los alabes del 
rodete. Se establece la condition de situar cada punto del piano (Qn, nn) con el rendimiento optimo, ob- 
teniendose asi la colina de rendimientos. 

Se escoge un valor determinado de n //, se traza la vertical, nn= Cte, y se leen en las diferentes coli¬ 
nas los valores maximos del rendimiento, (caracterizadas por valores distintos de cpo), y en la intersec- 
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cion de la vertical, nn = Cte, con cuantos valores de Qn se deseen, en cada caso, anotandose tambien el 
valor de qpo de la colina respectiva y el valor de x con el que se obtiene dicho rendimiento. 

Para cada valor de nn se obtienen 1 os tres tipos de curvas: 

■n total = f ( Qn ) i x = f(Q u ) ; <p 0 =f(Q u ) 


que se han representado en la Fig V.20, para un mismo valor de nn, obtenidas a partir de las curvas ca- 
racterlsticas universales descritas anteriormente. 

Para otros valores de nn se trazan otras series de curvas de este tipo, y con estos datos se pueden 
trazar las curvas caracteristicas universales de las turbinas Kaplan. 


A 



Fig V.19.- Curvas caracteristicas universales de una 
turbina Kaplan 




Para ello, en cada punto del piano (Qn, nn) se anotan tres valores de qtot y x, obteniendose el diagra- 
ma de dichas turbinas trazando: 

a) Las isollneas de igual rendimiento 

b) Las isollneas de cp = Cte, que son los valores del angulo del rodete con los que se obtienen los rendi- 
mientos maximos 

c) Las de apertura, x = Cte, como se indica en la Fig V.18 


obteniendose as! un diagrama universal aplicable a una serie de turbinas Kaplan geometricamente se- 
mejantes a la turbina ensayada, Fig V.19. 

La turbina Kaplan en funcionamiento se caracteriza por un numero de revoluciones por minuto n, su 
diametro D y altura neta H n determinados, que a su vez proporcionan un nn para dicha turbina Ka- 

n D 

>7 

Las caracteristicas particulares de la turbina Kaplan se determinan sobre el diagrama universal, 
trazando la vertical que pasa por el punto nn obteniendose as! los valores maximos del rendimiento, 


plan, siempre que H n se mantenga constante, por cuanto n 


11 


para diferentes caudales, y los valores de x y de cp que hay que adoptar para conseguir dichos rendimien- 
tos. 


TK.V.-103 











Fig V.21.- Turbina Kaplan de 11 2 MW de la Central del no Tiete 



Fig V.22.- Central del rto Tiete, afluente del Parana, estado de Sao Paulo 


























Fig V.23.- Disposition de una turbina Kaplan 

V. 10.- TURBINA S BULBO 

Los grupos Bulbo, como parte fundamental de algunas centrales minihidraulicas y maremotrices, 
no son mas que un tipo especial de turbina helice, capaces de aprovechar saltos de pequeno desnivel, 
pero de gran caudal. Estos grupos fueron concebidos en un principio para ser utilizados en cuencas flu- 
viales de grandes caudales y posteriormente han sido empleados tambien por las centrales maremotri¬ 
ces, que como sabemos se caracterizan, por pequenas alturas y grandes caudales. 



FI = 3,75 m ; Q = 6,3 m3/seg ; N = 1 95 kW ; n = 250 rpm ; Diametro del rodete = 1,35 m 

Fig V.24.- Grupo Bulbo de Rostin 1 936 

El nacimiento oficial de estos grupos Bulbo, tiene lugar el 27 de diciembre de 1933, adquiriendo el de- 
recho de los mismos Arno Fisher, que en 1936 inaugura los dos primeros grupos de Rostin, Fig V.24, so- 
bre el rlo Persante; la potencia de esta primera central era de 168 kW. 


TK.V.-105 







La ventaja de estos grupos, en los que el agua desliza axialmente, es muy superior a los tradicionales 
de eje vertical. 

En primer lugar, se produce una mejor distribution de velocidades del agua sobre las palas, lo que 
permite disminuir el diametro de las mismas, para una misma potencia en comparacion con las de eje 
vertical; se ha comprobado que para una calda y consumo dados se obtiene la misma potencia, por 
ejemplo, con una rueda de 6,10 m de diametro en deslizamiento axial, a una velocidad de 87 rpm, que 
con una rueda Kaplan de 7 m girando a 71 rpm. 

Otra ventaja la constituye la disminucion de las perdidas de carga, tanto a la entrada como a la sali- 
da de la turbina lo que implica una mejora del rendimiento, presentando al tiempo mejores condiciones a 
la cavitation, lo que origina una disminucion del coste de la obra civil. 

POSICION DEL ALTERNADOR.- En principio, los constructores se encontraron con tres alternati- 
vas para la instalacion del alternador, que podia ir colocado en el exterior del Bulbo, en su periferia o en 
su interior. 

Grupos Bulbo con el alternador en el exterior.- La idea data de la construction de la primera presa de 
Asuan en 1927, pero nunca se han conseguido grandes resultados a causa de la aparicion de vibracio- 
nes. 

Grupos Bulbo con el alternador en la periferia.- La idea proviene del ingeniero americano, Leroy Harza, 
Fig V.25, y data de 1921; las palas helice juegan el papel de brazos del rotor lo cual hace que cuando es- 
tas se construyen orientables, los problemas mecanicos son insalvables. Los polos magneticos inducto- 
res del alternador se encuentran unidos solidariamente a la periferia del rodete de la turbina y giran con 
el, turbinas Straflo. 



Fig V.25.- Grupo con alternador periferico, (Flarza) 


Grupos Bulbo con el alternador en el interior.- Estos Bulbos son basicamente los que se emplean ac- 
tualmente y datan de 1933, y aunque a priori fueron mal aceptados, acabaron imponiendose. Al finali- 
zar la 2 a Guerra Mundial, Francia se interesa por la adoption de grupos reversibles maremotrices y gru¬ 
pos para pequenos saltos. 

El empleo de los grupos Bulbo en las centrales maremotrices se debe fundamentalmente a las condi¬ 
ciones de doble sentido tanto de funcionamiento, como a la necesidad de emplear los propios grupos Bul¬ 
bo en funciones de bombeo para provocar el llenado del embalse. Este tipo de funcionamiento origino 
problemas en los sistemas electricos que implicaron una disminucion del tamano del alternador, y en el 

sistema de refrigeration por aceite a presion, para evacuar el calor y evitar las entradas de agua en el 
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recinto sumergido del alternador, lo que indujo a construir un grupo unico (turbina-alternador) siendo en 
este momento cuando nacen los autenticos grupos Bulbo de aplicacion exclusiva en las centrales mare- 
motrices, que tienen como caracteristicas principales: 

a) Paso del agua a su traves, axialmente 

b) Funcionamiento en los dos sentidos y posibilidad de actuar como bomba para el llenado del embalse. 

Entre otros tipos de grupos Bulbos hay que senalar aquellos que por su Concepcion estan dedicados a 
aprovechar saltos pequenos con caudales relativamente pequenos; entre estos son de destacar los gru¬ 
pos en sifon, que se emplean para saltos de 1,5 m a 3 m con caudales del orden de 15 m3/seg, siendo sus 
potencias del orden de 50 a 300 kW. 

Otro tipo lo constituyen los grupos en deposito de agua, para consumos del orden de 10 a 15 m3/seg, 
aunque pueden alcanzar consumos mayores, siendo las alturas del salto generalmente superiores a las 
de sifon. Otro modelo de mayor caida, lo constituye los Bulbos en conduccion, cuya principal caracteristi- 
ca es su sencillez, pues se confunden la presa y la central en una unica obra. 


H = 9 m 



Q = 25 m 3 /seg ; N = 1.75 MW ; n = 21 4 rpm ; Diametro del rodete d = 2,15 metros 
Fig V.26.- Grupo con alternador periferico de Steinbach (Baviera) 



Diametro del rodete = 8 m ; diametro del Bulbo = 1 2 m 
Fig V.27.- El primer proyecto de grupo Bulbo para el Ranee (1943) 
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FI = 2,6 m ; N = 95 kW ; Q = 6 m 3 /seg ; n = 214rpm 
Fig V.28.- Sistema Bulbo con sifon-aspirador a la salida 



Fig V.29.- Sistema de Bulbo con deposito de agua y sifon aguas arriba 



FI = 7,8 m ; Diametro del rodete d = 1,65 m ; Q = 1 2,5 m 3 /seg ; N = 81 0 kW ; n = 250 rpm 
Fig V.30.- Sistema de grupo Bulbo instalado en camara de agua (Castet) (1954) 
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Q = 7,5 m 3 /seg ; H = 1 5,5 m ; N = 0,8 MW ; n = 500 rpm ; Diametro del rodete d = 1,12m 

Fig V.31Sistema de Bulbo en conduccion 

V.ll.- LOS GRUPOS BULBO; PROYECTOS Y PERSPECTIVAS 

La busqueda de turbomaquinas que funcionen como turbina y como bomba, en ambos sentidos, con 
conductos hidraulicos de formas simples y por lo tanto economicos, tendentes a mejorar la rentabilidad 
de las microcentrales y las centrales maremotrices, condujo a la puesta a punto de los grupos Bulbo; 
para ello se han utilizado maquinas axiales, que requieren conductos hidraulicos de formas simples y di- 
mensiones reducidas, y que permiten un aumento de la potencia especifica, y una reduccion del costo de 
la obra civil. La primera generacion de turbinas Bulbo fueron las del tipo Castet, con un diametro de 
rueda inferior a 2 m; con ellos se dio un paso decisivo en el conocimiento de los numerosos problemas que 
se fueron presentando, tanto hidraulicos como mecanicos. 

Trazado hidraulico de los grupos Bulbo.- Lo que se trata de conseguir con los grupos Bulbo es aumentar 
la potencia especifica, mediante un aumento de la velocidad especifica n s . Los ensayos sobre la distribu¬ 
tion de velocidades, muestran que las perdidas de carga mas importantes se producen a la entrada y a 
la salida, cuando las potencias especificas son elevadas. 

Los conductos hidraulicos de los grupos Bulbo son menos complicadas que los de las turbinas Ka¬ 
plan, y llegan a tener perdidas relativamente poco importantes, por lo que se pueden conseguir con los 
grupos Bulbo mayores potencias especificas, para un salto hidraulico dado. 

En la Fig V.32 se comparan un grupo convencional Kaplan proyectado en principio para el Ranee, 
con el tipo Bulbo definitivamente adoptado. 

Mientras la turbina Kaplan, con 9 MW, necesitaba una longitud de clique de 20,5 metros, la turbina 
Bulbo, con 1 MW mas, ocupaba solo 13,3 m, pudiendose apreciar en la citada figura que las obras reque- 
ridas para este ultimo son tambien mas sencillas. 

Para rendimientos iguales, los grupos Bulbo tienen un diametro de rueda inferior al de las turbinas 
Kaplan de la misma potencia; para caidas mas pequenas que el salto de diseno, las potencias generadas 
por la turbina axial (grupos Bulbo) son superiores a las desarrolladas por las turbinas Kaplan. 

El tubo de aspiracion.- La energia cinetica a la salida de la rueda alcanza un valor proximo a la energia 
total del salto, lo que muestra la importancia del tubo de aspiracion en las maquinas con grandes poten¬ 
cias especificas. 

Un deslizamiento axial uniforme a la salida de la rueda es dificil de obtener, incluso para un solo sen- 
tido de funcionamiento; se obtendria un excelente rendimiento si se tomase la precaution de escoger un 
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adecuado angulo ao en el codo del tubo de aspiracion. 

Sin embargo, para este angulo ideal ao la longitud del tubo de aspiracion tenderla a aumentar y llega- 
rla a alcanzar valores economicamente inaceptables, por lo que la ingenieria hidraulica se verla obligada 
a elegir una seccion de salida igual a casi cuatro veces la seccion de la rueda, lo que implicarla el riesgo 
de desprendimiento de la capa limite, con la consiguiente erosion del conducto. 






Fig V.32.- Conductos hidraulicos requeridos por una turbina Kaplan y un grupo Bulbo 

La election de un momento cinetico residual y de una ley de reparto de velocidades tangenciales a lo 
largo de la seccion, es diflcil, pues las perdidas en el tubo de aspiracion no provienen unicamente del des¬ 
prendimiento de la capa limite, sino tambien de corrientes de retorno en la parte central. Cuando el mo¬ 
mento cinetico a la entrada del aspirador llega a ser demasiado grande, las perdidas por estas corrientes 
de retorno, crecen tambien muy rapidamente. 




Angulo a del eje de la turbina eon el eje del tubo de aspiracion 
Aspirador troncoconico ao=5° Aspirador acodado Grupo Kaplan de eje vertical 

Grupo Bulbo Qi 1 = 2770 1/seg Ql 1 = 1680 1/seg 

Curvas: (1) Perdida total en el aspirador; (2) Perdidas por rozamiento para Ah = kc 2 
Zonas: (3) Perdidas por desprendimiento de la pared; (4) Perdidas por recirculacion 
Fig V.33.- Perdida de carga en algunos tipos de tubo de aspiracion de turbinas Bulbo y Kaplan 

En la Fig V.33 se presentan las perdidas en el aspirador de un grupo Bulbo y de uno Kaplan; se han 
llevado en ordenadas las perdidas y en abscisas el angulo que forma la velocidad absoluta en el aspirador 
con el eje de la maquina a, observandose que las perdidas crecen mas rapidamente para valores supe- 
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riores al angulo optimo que para valores inferiores. En suma el flujo en el tubo aspirador depende del tra- 
zado del conjunto de los conductos hidraulicos y de la rueda. 

Las perdidas en el aspirador troncoconico provienen casi unicamente de los desprendimientos de la 
capa limite, de las turbulencias, y de los grandes remolinos que originan tales desprendimientos. 


La energla cinetica a la salida del tubo aspirador de un grupo Bulbo es del orden de (1,4+1,5) veces la 


c 2 


3 c 2 

J m 


energla cinetica a la salida del rodete ; en un grupo Kaplan llega a ser 2 


La recuperacion parcial de esta energla creada en el aspirador se efectua en mejores condiciones 
para los grupos Bulbo que para los Kaplan, pues el campo de velocidades a la salida del aspirador es 
mas homogeneo para las Bulbo que para estas. 


Conductos.- Las perdidas de carga en los conductos de los grupos Bulbo y Kaplan, son comparables; 
sin embargo, las dimensiones de los conductos aguas arriba del distribuidor del grupo Bulbo son mas pe- 
quenos que los de la Kaplan. Una limitacion de las dimensiones de los conductos aguas arriba, permite 
disminuir la longitud de la central y alojar el conjunto del grupo entre paredes planas, verticales, y para- 
lelas, obteniendose asi una mejora en la potencia para una longitud de central dada. 

Estas disposiciones de conjunto exigen tambien que el diametro del Bulbo y, por lo tanto, el del esta- 
tor del alternador sea inferior al diametro del rodete, por lo que el futuro desarrollo de estas maquinas se 
encuentra condicionado por la posibilidad de construir alternadores de diametro reducido, que seria muy 
importante para los grupos maremotores que funcionan en los dos sentidos. 

El crecimiento de las potencias especlficas, conduce a grupos con diametro de rodetes de 7,5 a 8 me¬ 
tros. Para no aumentar el precio de los distribuidores moviles, se han adoptado alabes directrices de for¬ 
mas simples; las generatrices de los nervios de estos alabes concurren en el vertice de un cono que con- 
tiene los ejes de las directrices; este vertice constituye un centro de homotecia para los diferentes ner¬ 
vios, por lo que estas formas en el diseno simplifican considerablemente su construccion. 

El trazado optimo del rodete exige que las directrices posean una cierta torsion (alabes alabeados), lo 
que supone un aumento en el coste del distribuidor, que lo pueden hacer economicamente inaceptable. 
Se obtiene un reparto correcto de las velocidades ci a la entrada del rodete, jugando con la forma de las 
paredes, con la geometria del distribuidor y con la forma de los perfiles homoteticos de las directrices; 
hasta el presente, para los grupos Bulbo con un solo apoyo aguas arriba, la relacion entre los diametros 
de entrada y de la rueda es del orden de 0,8 a 0,9; si se trata de grupos de 7,5 a 8 metros de diametro 
esta relacion aumenta hasta 1,2 6 1,3 para facilitar la construccion de la carcasa del alternador y su 
posterior montaje en varias piezas. 

El aumento de la relacion entre el diametro del alternador y el de la rueda conduce a modificar el tra¬ 
zado hidraulico de la entrada aguas arriba y del distribuidor. Para no alargar demasiado el grupo, es pre- 
ciso disminuir el angulo en el vertice del distribuidor conico, lo que implica un aumento de la curvatura de 
deslizamiento a la entrada del distribuidor. 

Se pueden concebir grupos de potencia especifica elevada con una relacion entre el diametro del al¬ 
ternador y el de la rueda del orden de 1,2 a 1,3 adoptando un angulo medio en el vertice del distribuidor 
del orden de 40° a 50° pero esto implica problemas en la alimentacion de la rueda. 


Cavitacion.- Los grupos Bulbo entran en la categoria de turbinas alimentadas por saltos fuertemente 
variables por lo que las condiciones que provocan la cavitacion se tienen que analizar en profundidad, asi 
como el diseno de las zonas que son propensas a su formacion y desarrollo con la reduccion de la tension, 
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estabilidad de los deslizamientos, vibraciones, etc; por razones economicas no se puede adoptar un dise- 
no que cumpla con todas estas premisas y garantice la maquina contra toda efecto de cavitacion. Las 
observaciones sobre la aparicion y desarrollo de la cavitacion constituyen un conjunto de datos, sin los 
cuales no se podrla realizar el trazado de las palas; pero sobre todo sirven para definir en las diferentes 
zonas de funcionamiento los margenes que se pueden adoptar. 

Para la determination del diseno de los grupos Bulbo se adoptan las mismas reglas y los mismos pa¬ 
rametros obtenidos a partir de los resultados de explotacion de las turbinas Kaplan, obteniendose un 
margen de seguridad suficiente. 

Potencias especlficas de los grupos Bulbo.- El examen de datos estadisticos muestra que el caudal Qn de 
una turbina unidad Bulbo alcanza los 4 nti/seg, mientras que el de una turbina Kaplan no llega a los 2,6 
m 3 /seg; la velocidad en los grupos Bulbo llega a valores de nn= 250 rpm y la de una Kaplan a 200 rpm. 
Para saltos equivalentes, la contrapresion sobre las palas de una turbina Bulbo es mas elevada que so¬ 
bre las de una Kaplan de la misma potencia nominal. Los llmites citados se corresponden con una po- 
tencia maximal del alternador, con el limite de cavitacion y con la abertura maxima del distribuidor. 

Se puede hablar de una equivalencia entre el salto y el n° de rpm del rodete bulbo y el salto y el n° de 
rpm del rodete Kaplan. Para el ejemplo que se propone: 

Turbina Kaplan Salto (7 m) 83,3 rpm 

— — —1,15 

Turbina bulbo Salto (6,1 m) 71,4 rpm 

la relation entre salto y n° de rpm es 1,15. 

El peso de la turbina bulbo es sensiblemente inferior al de la turbina Kaplan, como se indica en la 
Tabla 4: 


Tabla V.2.- Relacion en peso entre los grupos bulbo y Kaplan 



Grupo Kaplan 

Grupo bulbo 

% en peso 

Turbina 

720 Tm 

575 Tm 

145 Tm (20%) 

Alternador 

270 Tm 

145 Tm 

125 Tm (46%) 

Grupo completo 

990 Tm 

720 Tm 

270 Tm (27%) 


Pardmetros.- Entre los parametros caracterlsticos de los equipos empleados en una central maremo- 
triz, destacan los siguientes: 

a) La election del diametro del rodete que fija la escala de la obra civil de la instalacion, siendo una 
necesidad economica la tendencia a los grandes diametros 

b) Las alturas nominales tienden a ser iguales a la altura minima necesaria para obtener la poten¬ 
cia nominal; estas alturas nominales son lo bastante bajas como para satisfacer bien las pequenas ma- 
reas, pero suficientes, para no rebajar las grandes. 

Estos dos parametros condicionan la velocidad de rotation del grupo y por lo tanto las dimensiones 
del alternador. 


Tabla V.3.- Algunas realizaciones 


Ano 

1980 

1980 

1980 

1982 

1983 

Pais 

Belgica 

Belgica 

Suiza 

Austria 

Canada 

Localidad 

Andenne 

Lixhe 

Hongg 

Weizode 

Annapolis 

Unidades 

3 

4 

1 

2 

1 

Diametro Rodete (m) 

3,55 

3,55 

3 

3,7 

7,6 

Salto (m) 

5,5 

5,5 

3,5 

11 

7,1 

Potencia (MW) 

3,5 

3,5 

1,5 

8 

20 
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Entrada de hombrei 


^Rredistribuidor Distribuidor 

de alabes moviles 


orientables 


Bui bo 



H = 11,30 m ; Q = 89 m 3 /seg ; N = 8,5 MW ; n = 150 rpm ; Diametro del rodete, d = 3,80 metros 

Fig V.34.- Grupo Bulbo de Beaumont-Monteux 

Como los lugares apropiados para una instalacion de este tipo estan caracterizados por unos saltos 
variables entre cero y un maximo de 13 a 14 metros, los funcionamientos a baja altura de carga influ- 
yen fuertemente sobre la productividad de las instalaciones maremotrices; las disposiciones posibles 
que intentan paliar esta influencia son: 

a) La utilization de un multiplicador de velocidad permite que el alternador no solo gire mas deprisa, sino que 
tambien reduzca su diametro y, por tanto, el tamano del Bulbo que condiciona en general, al grupo. Ademas su em- 
pleo permite la utilization de un alternador mcis cldsico, de mayor rendimiento y de un precio mas bajo, rentabilizan- 
do las instalaciones de baja altura, que son las de mayor interes para las centrales maremotrices. 

b) El funcionamiento de los grupos a velocidad variable utilizando unos convertidores estaticos de frecuencia a 
potencia total o a potencia nominal, que permitan el desembrague automcitico del alternador cuando la velocidad pase 
de un umbral prefijado, lo que limitard la velocidad de embalamiento del alternador. 
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Fig V.36.- Turbina Bulbo instalada en un dique 
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VI. REGIMEN TRANSITORIO EN TURBOALTERNADORES 


VLl.- EQUILIBRIO DINAMICO DE GRUPOS ROTATIVOS 

Si se considera un grupo rotativo integrado por una turbina que acciona un generador electrico, el 
acoplamiento entre ambas maquinas puede ser directo, funcionando al mismo numero de revoluciones, o 
indirecto, en el que cada maquina funciona a un numero de revoluciones distinto, pudiendose hacer los si- 
guientes supuestos: 

a) El centro de gravedad de cada maquina estd en el eje de rotacion, siendo las reacciones en los apoyos del eje 
independientes de la velocidad de rotacion de los grupos, (equilibria estdtico) 

b) El eje de rotacion de los grupos debeser eje principal de inercia, (equilibrio dinamico), quedando excluidas 
cualquier tipo de vibraciones perjudiciales 

Si el eje de rotacion de un grupo pasa por su centro de gravedad y es principal de inercia, las fuerzas 
centrlfugas tienen una resultante nula y un momento nulo, por lo que las reacciones en los apoyos del 
eje no dependen de la velocidad angular; en estas circunstancias se dice que el grupo esta estatica y di- 
namicamente equilibrado. 

ACOPLAMIENTO DIRECTO.- De acuerdo con la Fig VI. 1, llamaremos eje (z-z) al eje comun de rota¬ 
cion del grupo turbina-alternador. Llamaremos C m al par de las fuerzas motrices y C r al par de las fuer¬ 
zas resistentes que en un instante dado actuan sobre los grupos; el par resultante es: 

C — C m -c r 

La energia cinetica de un elemento de masa m situado a la distancia r del eje de giro (z-z), en un grupo 
estatico y dinamicamente equilibrado, en un instante dado es: 
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Turbina 


2 w 


- [ 


c m 



dE = 


m m 


m r ^w 


2 t „,2 


Fig VI.1 


Receptor 

Cr 


siendo w la velocidad angular del grupo. 


La energla cinetica total del grupo, en dicho instante es: E = —— ^ m r 2 = 


I w" 



siendo I el momento de inercia respecto al eje de rotation de las masas 
que integran el grupo. 

Si en un intervalo de tiempo, la velocidad angular del grupo pasa del va¬ 
lor wo al w, la energla cinetica del mismo se modifica desde: 


I w 


En = 


0 hasta 


E = 


I W‘ 


2 2 
experimentando dicho grupo un incremento de energla cinetica: 


E - En = 


I(w 2 - w?) 


que tiene que ser igual, por el Teorema de las fuerzas vivas, a la suma de los trabajos desarrollados du¬ 
rante dicho intervalo por las fuerzas exteriores que actuan sobre el rotor, tanto motrices T m como resis- 
tentes T r , es decir: 


T m - T r = 


I (W 2 - W Q ) 


Para estudiar la variation de la velocidad del grupo en un elemento de tiempo dt, en el que se produce 
un incremento de la velocidad angular dw, el trabajo desarrollado por las fuerzas exteriores es: 

dT m - dT r = I w dw 

r dT m = C m d0 

y si en dt el angulo girado por el grupo es d0, se tiene: 1 , valores que sustituidos en la ecua- 

i d r r = c r de 

cion anterior y teniendo en cuenta que: d0 = w dt, dan como resultado: 

(C m - C r ) d6 = I w dw = (C m - C r ) w dt ; I dw = (C m - C r ) dt 

deduciendose la ecuacion del movimiento del grupo, en regimen transitorio, para el acoplamiento directo, 
en la forma: 

„ dw 

I ~~ _ ■ C r 

dt 


Al analizar esta ecuacion se pueden presentar los siguientes casos: 


VI.-116 






a) Si el par resultante de las fuerzas motrices es constantemente igual al de las fuerzas resistentes, 


C m = C r , se verifica: 



dw 

dw 


H 

II 

o 

3 

i 

n 

ii 

o 

- = 0 ; 

w 

dt 

dt 



es decir, la aceleracion angular es nula y la velocidad angular w constante, (regimen estacionario); el mo- 
vimiento de rotacion es uniforme y existe equilibrio dinamico; a esta velocidad uniforme de rotacion se la 
denomina velocidad de regimen. 

b) Si existiendo equilibrio dinamico, C m = C r , resulta que el par resistente C r decrece bruscamente 
hasta un valor, C r .< C r , el par motor C m no se puede modificar simultaneamente por lo que: 

Cm- CV > 0 

originandose una aceleracion angular creciente que implica una velocidad angular w del grupo creciente; 
al aumentar la velocidad de giro, el grupo tiende a embalarse salvo que el regulador actue sobre el distri- 
buidor de la turbina influyendo en la admision del fluido, modificando el par motor. 

c) Si existiendo equilibrio dinamico, C m = C r , resulta que el par resistente C r aumenta bruscamente 
hasta un valor C r ' > C r , el par motor C m no se puede modificar simultaneamente por lo que: 

C m " C r 1 < 0 

y, por lo tanto, la aceleracion angular sera decreciente, y la velocidad angular w tambien; en esta situa¬ 
tion el grupo tiende a pararse, salvo que actue el regulador en el sentido de incrementar la admision de 
fluido en la turbina, y modificar asf el par motor para mantener su velocidad dentro de los llmites prefija- 
dos. 

Los dispositivos de regulation de estos grupos tienen que cumplir las siguientes condiciones: 

a) La perturbation no tiene que originar ningun tipo de alteration material en el grupo, lo que caracteriza la 
seguridad de marcha. 

b) El movimiento en regimen transitorio debe tener la menor duration posible, lo que caracteriza la estabili- 
dad. 

c) Es necesario que al final de la perturbation, una vez, el regulador haya restablecido la igualdad de los pares 
motor y resistente para la nueva cargo, se vuelva con normalidad a la velocidad de regimen, o si se trata de una ve- 
locidad distinta que este perfectamente determinada y fijada de antemano. 

ACOPLAMIENTO INDIRECTO.- Para el acoplamiento indirecto, Fig VI.3, se puede definir la relation 
k entre las velocidades angulares del alternador y de la turbina, en la forma: 

wi ri = W 2 r 2 ; k = — = — = Cte 
11 r 2 Wi 

en la que ri y r 2 son los radios de la transmision. 
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Turbina 

Cpn 11 


Receptor 
C r l 2 


A w 2 


Fig VI.3 

Si en un instante dado el par que el alternador opone al movimiento es C r en el eje de la turbina se 
origina el par C r > de valor: 


w 7 

C r w 2 =C r 'Wi ; C r ' = - C r = k C r 

w i 


En ese mismo instante, la energla E m de las masas giratorias a la velocidad wi correspondiente a la 
turbina es: 


Em¬ 


il Wj 
2 


y la energla E r correspondiente a las masas que giran a la velocidad W 2 alrededor del eje del alternador: 


I 2 W 2 I 2 Wj 

2 = 2 


por lo que la energla total de las masas giratorias del grupo es: 
W 1 2 

E = E m + E r = — (Ii + ki I 2 ) 


Si en un determinado intervalo de tiempo la energla del grupo pasa de Eq a Ei, la variation de energla 
experimentada tiene que ser igual a la suma de los trabajos desarrollados por las fuerzas exteriores, en 
la forma: 


Ei - E 0 = 



di+ k 2 l 2 ) = T m - T r 


En un instante dado el par motor es C m y el par resistente es C r ; si a partir de dicho instante se con- 
sidera un tiempo dt, el incremento de la velocidad angular dwi de la turbina es: 

Cli + k 2 I 2 ) wi dw i = dT m - dT r 

y si d0i y d 02 son los angulos elementales girados por el eje de la turbina y del alternador en dt, se tiene: 


dT m = C m d0i = C m Wi dt 


dT r = C r d0 2 = C r w 2 dt = k C r wi dt 
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por lo que: 


. , 7 dwi 

(Ii + k l!, ^r= c -' ltc ' 

que es la ecuacidn del movimiento de los grupos para el caso de un acoplamiento indirecto. 

VL2.- MOMENTO DE INERCIA DE UN VOLANTE 

En las maquinas rotativas el volante actua en combination con el regulador de velocidad, aceleran- 
do o frenando al grupo, al tiempo que atenua las oscilaciones de la velocidad del mismo en las denomina- 
das irregularidades accidentales, como son los cambios de regimen, la carga o descarga bruscas, etc. Lo 
que caracteriza dinamicamente a un volante es su momento de inercia respecto a su eje de rotacion, que 
se puede determinar en funcion del peso P de la llanta y de su diametro medio D. 



Fig VI.4 R 9 Vl ' 5 


De acuerdo con la Fig VI.4, si £2 es la seccion diametral de la llanta y si se desprecia el momento de 
inercia del cubo, por ser muy pequeno frente al del resto de la llanta, al considerar el elemento de superfi- 
cie d£2 situado a la distancia x de un eje paralelo al de giro que pasa por el c.d.g. de dicha seccion diame¬ 
tral, el volumen elemental dV de llanta engendrado por dicho elemento superficial d£2 es: 

dV = 2 jt (-^ + x) dQ 

La masa elemental correspondiente a este elemento de volumen de peso especlfico y es: 

2 Jt y n 

dM = - - (-^ + x) dQ 

9 2 

y su momento de inercia elemental respecto al eje de rotacion: 


2 Jt y n 

- (— + x) 3 d£2 

9 2 


Integrandola para toda la seccion diametral Q de la llanta, se obtiene el momento de inercia buscado: 
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I = 


2 jt y 

g 



2ii y qd 3 

g 1 8 


3 D 
2 


f* 

Jq 


x 2 d£2 + 



en la que por la simetrla del volante, son cero las integrates: f x d£2 = j x 3 d£2 = 0, resultando: 

J q Jq 


jt y £2 D 3 19 

1 = - {1 + 

4 g QD' 



Radio de giro 

r x 2 d£2} = 

^ f x 2 d£2 = r 2 . , 0 

Jq 

a Jq 9iro 


Jt y D J 

4 g 


{1 + 12 (■ 


Lgiro 2 


r> 


Como las dimensiones de la section diametral de la llanta son siempre muy pequenas con relation a 
su diametro medio, el radio de giro es despreciable respecto a D, y teniendo en cuenta que el peso de la 
llanta es, P = jt y £2 D, resulta: 


jt y Q D 2 pp 2 
4~g D _ 4 g 


F 

4 g 



= M r 2 


siendo: F = P D 2 , el factor de inercia del volante; r, el radio de inercia ; M, la masa del volante 

Cualquier rotor, (turbina, alternador, volante, etc), viene caracterizado por su factor de inercia. Para 
cumplir determinadas condiciones de regulation, el factor F debe tener un valor minimo, que en muchos 
casos es suficiente sumando el correspondiente a la turbina y al alternador, sin necesidad de volante, 
mientras que en otros puede que no sea suficiente, por lo que habra que incluir un volante cuyo PD 2 
complemente el del grupo. 

Si para unas condiciones de regulation determinadas se exige un factor de inercia F, siendo F grupo el 
factor de inercia del grupo turbina-alternador, si (F grupo < F ) habra que compensarlos colocando en el eje 
de dicho grupo un volante cuyo factor de inercia sea la diferencia, F vol = F - F grupo , es decir, la expresion 
(f vo i = P D 2 ) permite determinar el peso de la llanta y el diametro medio del volante, aunque el valor de D 
venga restringido de forma que no pueda sobrepasar un limite superior, motivado por las tensiones in- 
ternas que sufrirla la llanta por la action de la fuerza centrifuga. 

Para calcular un volante de factor de inercia F vol hay que determinar, de acuerdo con las caracterls- 
ticas mecanicas del material, la velocidad tangential maxima admisible u ^ . Para ello consideraremos 
una fraction de llanta comprendida entre dos secciones que forman un angulo da. Ambas secciones Q 
estan sometidas a dos fuerzas iguales F t que equilibran la fuerza centrifuga dF cen t., Fig VI.5, que es de la 
forma: 


dF cent 



Y £2 ds 

g 



| ds = R da | 


Y £2 

g 


da 


El equilibrio de las fuerzas F t y dF cent exige que: 


dFcent = 2 Ft sen 4^- = F t da 


Y £2 2 

- u da = F t da 

g 


Y £2 

g 


u = F t 


y teniendo en cuenta el coeficiente at ra cci6n de traction del material 
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O'tracci on - 

Para un numero n de revoluciones por minuto del grupo, la velocidad tangencial no puede sobrepasar 
la velocidad llmite U max , deduciendose el maximo diametro medio D a adoptar: 


v u 2 - 
I max 


-1 


9 ^traccion 


U = 


it n D 
60 


60 u, 


; D < D r 


jt n 


Fijado el diametro D dentro de los llmites anteriores y conocido el valor de F, el peso P de la llanta es: 


P < 


y la section diametral £2 de la misma, mediante el Teorema de Guldin: 


P=jty£2D ; £2 = 


jt y D 


VL3.- FUNCION DEL VOLANTE DURANTE LAS VARIACIONES DE CARGA 

En las maquinas rotativas que accionan generadores electricos, funcionando con una determinada 
apertura del distribuidor, o con un angulo determinado de los alabes como en las Kaplan Bulbo o Stra- 
flow, los pares motor C m y resistente C r son constantes en cada revolution, por lo que la ecuacion del 

movimiento en los rotores indica que este sera uniforme siempre que (C m = C r ) por lo que la aceleracion 

angular (dw/dt = 0) y la velocidad angular w constante, deduciendose de ello que la potencia motor es 
continuamente igual a la potencia resistente, manteniendose entre ambas un valor constante durante 
la rotation uniforme del grupo. En las maquinas rotativas no existen irregularidades ciclicas, ya que el 
movimiento se mantiene uniforme mediante la continua igualdad de pares y potencias, funcionando en 
combination con el regulador de velocidad, frenandolas o acelerandolas, por lo que sus oscilaciones de ve¬ 
locidad se atenuan en los cambios de regimen. 


REGIMENESTACIONARIO.- Si se supone un grupo constituido por una turbina y un alternador, que 
gira a un numero de revoluciones n constante, el funcionamiento en regimen estacionario implica en 
todo instante que la potencia motor es igual a la potencia resistente, N m = N r . El diagrama representado 

en la Fig VI.6, tiene de ordenadas las potencias N m y N r y de abscisas 
los tiempos t\ la representation de estas potencias viene dada por dos 
rectas superpuestas paralelas al eje de tiempos. 

Cuando la turbina desarrolla la potencia maxima (nominal) 

Nm — blmgx => N r — Njnax 

el regimen de funcionamiento viene representado por una paralela al 
eje de tiempos, de ordenada (n = no). Si el regimen estacionario se 
mantiene durante un intervalo de tiempo to la ecuacion del movimiento 


W = W n n = n n 



Fig VI.6 
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del grupo en el tiempo t comprendido dentro del intervalo to es: 

T T 1 (w 2 ' w o ) 

l m - lr- 2 

siendo n>o la velocidad angular del grupo en el origen de tiempos del regimen estacionario y w su velocidad 
angular al cabo del tiempo t. Analizando el diagrama inferior se observa que los trabajos motor y resis- 
tente as! definidos son rectangulos de superficies respectivas: 

Tm = N max t 
T r = N r t 

que son iguales ya que, N m a X = N r y el intervalo de tiempo t considerado es comim, por lo que al ser: 
I( W 2-W 0 2 ) 

T m =T r => --- =0 => w = w 0 

y mientras no varie el regimen, la velocidad w se mantendra constantemente igual a la inicial wq. 

REGIMEN TRANSITORIO.- Si se produce una descarga brusca parcial en el grupo, Fig VI.7, la po- 
tencia resistente descendera rapidamente desde el valor, N r = Nma X hasta el valor N r -< N r es decir: 

AN = N r - N r .= Nmax — N r ' 


En esta situacion, si la potencia desarrollada por la turbina siguiese invariable e igual a la maxima 
N m = Nmax al aplicar al grupo la ecuacion del movimiento de los rotores, en el intervalo comprendido to y t\ 
se tendra: 




siendo: w’ la velocidad angular en t’ 

T r ' el trabajo resistente desarrollado por el alternador en el intervalo t’- to 
T m el trabajo motor desarrollado por la turbina en el mismo intervalo de tiempo 



Fig VI.7 
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Los trabajos motor y resistente se miden por el area de los rectangulos de valores respectivos: 

T m = N Mx (t'- t 0 ) ; T r .= N r . (t'-to) 

y como en esta situation se sabe que N r -< Nmax resulta que si se considera una descarga brusca, la po- 
tencia motora permanecera invariable e igual a la maxima N m; j x , lo que implica que el trabajo motor de- 
sarrollado en un intervalo cualquiera sera siempre mayor que el trabajo resistente desarrollado en el 
mismo tiempo, y asi constante e indefinidamente se verificara que T m > T r <: 

T m - T r = K > 0 

que dice que cuando se produce una descarga brusca, si la potencia motor permanece invariable e igual 
a su valor maximo N m = N m a X el valor de K ademas de positivo, es creciente con el tiempo en el intervalo 
(t’ - to) y como: 

I (w 2 - Wq) I (w' 2 - w 2 ) 

T m - T r . = -j^ j“ - K > 0 

al ser el trabajo motor superior al resistente, la velocidad angular w’ crecera constantemente, aceleran- 
dose el grupo, practicamente hasta su velocidad de embalamiento. 

En efecto, al crecer las resistencias pasivas con la velocidad del grupo, asi como originarse por la ve¬ 
locidad creciente otras resistencias propias del modo de funcionamiento de la turbina, tal como sucede, 
por ejemplo, en las turbinas hidraulicas en las que cuando se alcanza la velocidad de embalamiento, la 
reaction del agua sobre los alabes la frena porque se opone al sentido de giro apareciendo unos pares 
que, junto con el par resistente, llegan a equilibrar el par motor, estableciendose un nuevo regimen de 
funcionamiento a la velocidad w em b de embalamiento que, por otra parte, dada su magnitud, es inadmisi- 
ble a efectos de seguridad del grupo en cuestion. 

Observando la ecuacion del movimiento se deduce que para el caso de una descarga brusca, el volan- 
te por si solo no puede evitar ni la aceleracion del grupo, ni por lo tanto, su embalamiento, ya que por 
muy grande que sea su momento de inercia I, no se puede evitar el crecimiento de la velocidad angular 
w\ por cuanto la diferencia entre los trabajos motor y resistente desarrollados por el grupo, ademas de 
ser positiva, crece en el transcurso del tiempo, y es aqui precisamente donde se hace patente la necesi- 
dad de un regulador de velocidad que actue sobre la admision del fluido motor al producirse la descarga y 
reduzca la potencia motor del grupo igualandola a la nueva potencia resistente, llegandose asi, en un pe- 
riodo de tiempo prudencial, el de su actuation, a un nuevo estado de equilibrio dinamico, en el que la nue¬ 
va velocidad del grupo, constante, aunque no sea la primitiva wo, sera otra que difiera muy poco de ella, 
y que estara dentro del limite de irregularidad admisible impuesto por las caracteristicas exigidas al fun¬ 
cionamiento y a las condiciones de seguridad del grupo. 

Si el grupo esta dotado de volante y de regulador de velocidad y se produce una descarga brusca, Fig 
VI.8, desde N r = Nma X hasta N r -< N r , inmediatamente despues de la descarga se tendran una potencia 
motor y una potencia resistente, de la forma: 

Nr = Njnax 

N r ‘ < Njnax 
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por lo que el grupo se acelerara, adquiriendo velocidades continuamente crecientes a partir de la w it que 
tenia en el instante (t = to) en que se produjo la descarga brusca. A1 alcanzar la velocidad un cierto valor, 
entrara en funcionamiento el regulador de velocidad, tendiendo a disminuir la potencia del grupo desde 
Nmax hasta el nuevo valor N m < = N r < en que se vuelve a establecer en el grupo un nuevo regimen perma- 

nente, cuya velocidad si no es la primitiva wo, sera otra que diferira muy poco, haciendo que la oscilacion 
maxima de velocidades este comprendida dentro de unos limites admisibles. 



Fig VI.8.- Regimen variable que origina en el grupo una descarga brusca, cuando esta dotado de volante y 

de regulador de velocidad 

Si se admite que el regulador actua sobre la admision de caudal de forma que este varie linealmente 
con el tiempo, y se considera a su vez que el salto neto H n y el rendimiento global q permanecen cons- 
tantes durante la perturbation, como la potencia motriz es de la forma: 

N m = Y q H n q 


resulta que como durante la maniobra de regulacion, el caudal q varla linealmente con el tiempo t, tam- 
bien variara linealmente con t la potencia motora N m . En consecuencia, en la Fig 8 se observa que si t man 
es el tiempo total de maniobra del regulador, tiempo que se emplea en reducir la admision del caudal de 
la turbina desde su valor maximo hasta cero, (cierre completo de la admision), o lo que es lo mismo, el 
empleado en reducir la potencia desarrollada por la turbina desde, N m = N max , hasta cero, siendo At man el 
tiempo que dicho regulador emplea en reducir la potencia, N m = N^, hasta el nuevo valor, N m = N r <, co- 

rrespondiente al nuevo regimen uniforme originado por la regulacion, resulta de acuerdo con la ley lineal 
admitida que: 

^^man AN 

t N - 

''man max 


a N r 


N„ 


= a 


Durante el tiempo 
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Atman — 01 t man — ti - to 

el regulador reduce linealmente la potencia motor desde su valor maximo N m = Nmax hasta el N m = N r . 
mientras que la potencia resistente desciende bruscamente desde N r = Nmax hasta N r > que se representa 
en el diagrama por la vertical (MoNo); como la potencia motor es: 

Nmax N r ' 

el grupo se acelerara, por lo que el regulador de velocidad comenzara a actuar en el sentido de reducir la 
potencia motor linealmente con el tiempo, llnea (MqMi), hasta que al cabo del intervalo: 


At = ti - to = a t 

la potencia motor habra quedado reducida al valor N m . = N r . equivalente al de la nueva carga, o potencia 
resistente N r < punto Mi del diagrama. 

Aplicando al grupo la ecuacion del movimiento de los rotores en el intervalo At man y teniendo en cuen- 
ta que en dicho intervalo la potencia motor varla desde (M 0 M 1 ) y la resistente segun (moMi) paralela al 
eje de tiempos, resulta que: 

T T Kw 2 -w 0 2 ) 

' m " ' r — 


siendo: wi la velocidad adquirida por el grupo al cabo del tiempo At man 

T m y T r los trabajos motor y resistente desarrollados por el grupo durante el intervalo At man 

Los trabajos motor y resistente que actuan sobre el grupo en el intervalo At man son: 


T m , superficie del trapecio ( M 0 M 1 t 1 t 0 ) 

T r , superficie del rectangulo ( m 0 M 1 t 1 t 0 ) 


T m - T r = superficie del triangulo ( M 0 M x m 0 ) 


Hay que tener en cuenta que aunque el grupo se ha acelerado desde wo hasta wi, en que el regulador 
ha igualado la potencia motor a la nueva carga, la aceleracion angular dw/dt disminuye desde el instante 
inicial to en que es maxima, hasta el instante tj en que se habra anulado, ya que las diferentes ordenadas 
del triangulo (MomoMi), Fig VI.8, representan las diferencias que, en cada instante, existen en el grupo 
entre las potencias motor y resistente en el intervalo, At man = ti- t 0 . 

Si en el instante t el par motor es C m (t), el par resistente es C r (t) y la velocidad angular es w, se tiene: 

N m (t) = C m (t)W 1 

\ => N m (t) - N r (t) = {Cm (t) - c r (t)}w 
N r ( t ) = C r (t)w J 

De acuerdo con el referido triangulo, las ordenadas disminuyen desde su valor maximo en el instante 
to hasta cero en el instante tj mientras que la velocidad w crece, por lo que la diferencia: 


C m ( t) - C r (t) 
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tiene que disminuir. 

La ecuacion del movimiento en los rotores aplicada a los sucesivos instantes comprendidos en el in- 
tervalo, AT = ti- t 0 , viene dada por: 

I — = C m (t) - C r (t) 
dt 

en la que al decrecer el segundo miembro desde to hasta anularse en ti queda comprobado que la acelera- 
cion en el referido intervalo es decreciente, desde un valor inicial maximo en to hasta anularse en ?/. 

Como consecuencia de la descarga y de la posterior actuation del regulador, el grupo experimenta 
una oscilacion en la velocidad desde el valor wo en to hasta el instante tj en que el regulador habra iguala- 
do la potencia motor a la nueva carga, no siendo posible evitar las oscilaciones del grupo que, por otra 
parte son necesarias para que funcione el regulador, por lo que sera necesario reducir estas en lo posible, 
de forma que esten comprendidas dentro de los limites prefijados y exigidos por las condiciones de regula- 
cion del rotor; es precisamente aqui donde se pone de manifiesto el papel fundamental que desempena el 
volante en un cambio de regimen motivado por una descarga o sobrecarga bruscas. 

La ecuacion del movimiento de los rotores en el intervalo At man , durante el cual el regulador iguala la 
potencia motor a la nueva carga existente despues de la descarga es: 


I (w*- Wp ) 
2 


= Superficie del triangulo ( M 0 Mim 0 ) = 


(M 0 m 0 )(M 1 m 0 ) 
2 


(M 0 m 0 ) = AN = aN mdx 
(M! m 0 ) = At mn =at, 


a ^ t N - 

^ ^man ’’max 


Para un grupo hidroelectrico con regulador de velocidad, la potencia maxima que desarrolla la turbina 
Nmax y el tiempo t man que invierte el regulador en efectuar un cierre completo de la admision, son datos 
constantes; asimismo, si en dicho grupo se considera un determinado tipo de descarga, el valor de a sera 
otro dato constante. 

Se puede concluir diciendo que en las turbinas hidraulicas que accionan alternadores, el volante de- 
sempena junto con el regulador, la funcion de disminuir las oscilaciones de velocidad, reduciendolas de 
forma que queden comprendidas dentro de unos limites prefijados de antemano, de acuerdo con las ca- 
racteristicas de regulation que a los referidos grupos se exijan. 


VIA.- VALOR DEL PD2 

El metodo de calculo que se propone representa una aproximacion para el caso de un transitorio te- 
niendo en cuenta las siguientes consideraciones: 

a) El cierre o la apertura de la admision varian linealmente con el tiempo. 

b) El caudal que entra en la turbina es proporcional a los tiempos de cierre o apertura del distribuidor, suponien- 
do varia linealmente con el tiempo. 

c) La potencia resistente N r es independiente de la velocidad del grupo, por lo que la funcion N r (t) se representa 
por una horizontal. 

d) El salto neto H n y el rendimiento global del grupo se consideran constantes durante la perturbacidn. 
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e) Se desprecia la influencia de las sobrepresiones sobre la variacion de la potencia motriz N m . 

f) El caudal se considera independiente de la velocidad angular del grupo. 

En la ecuacion: 

W 0> = « 2 tman N Mx 
2 2 


el segundo miembro representa el exceso de trabajo motor respecto el resistente en el intervalo At man , 
en el que el regulador reduce la potencia motora al valor N m - = N r - de la nueva carga. 

Se puede poner: 


I (w 2 - Wp ) 
2 


I (w x - w 0 )(w x + w 0 ) 
2 


2 

I w o w x - w 0 w x + w 0 
2 w 0 w 0 


2 

I w 0 w 1 - w 0 w x - w 0 
2 w 0 w 0 


siendo: 


w 0 = 


jt n 
30 


Wj = w 0 + Aw 0 = 


jt n 
- + 


30 


jt An 
30 


y como (w-l - w 0 ) es la maxima oscilacion que experimenta el grupo durante la perturbation, se puede 
definir una oscilacion relativa k de la forma: 


k = 


w, -w f 


W 0 


An 

n 


quedando la ecuacion del movimiento del grupo y el valor del PD 2 : 
I(w 1 -w 0 ) j Jt 2 n 2 


2 900 


k (k + 2) = 


T _ P D . „ 

I — . JT — Q 

4 g ^ 


ot ^ t N - 

^ ‘'man max 


P P 2 n 2 
7200 


k(k + 2) 


P D 


2 _ 1800 a t mn 

n 2 k(- + 1) 
2 


, con N m ax en, Kgm/seg. 


En la practica, el valor de k que se impone al grupo esta comprendido entre 0,10 y 0,20 por lo que si 
el termino k/2 se desprecia frente a la unidad, resulta: 


„ ^2 1800 a man N mx 

n 2 k 


en la que se observa la importancia del numero de revoluciones n del grupo. 

El valor del PD 2 necesario en un grupo hidroelectrico sera tanto menor: 

a) Cuanto mayor sea la oscilacion relativa k 

b) Cuanto mas rcipida sea la turbina 

c) Cuanto mas rcipida sea la actuacion del regulador sobre el distribuidor 

Para reducir el PD 2 del grupo es necesario que el tiempo t man de cierre lineal y completo del distribui¬ 
dor sea lo mas pequeno posible; sin embargo, esta reduccion de t man provocara la aparicion del golpe de 
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ariete, que tendera a incrementar las oscilaciones relativas k. 

Si PD2 = 0, el valor de k serla infinite, situation que no es posible, por cuanto la turbina no sobrepasa 
la velocidad de embalamiento, que tiene los siguientes valores: 


Velocidades de embalamiento: 


n m;ix < 2 n ; k m;ix < 1 (Turbina Francis normal) 

■ < 1,8 n ; k m ^ x < 0,8 (Turbina Pelton) 

[ 2,2 n < < 2,4 n; 1,2 < k^ £ 1,4 (Turbinas helice) 


Las oscilaciones de velocidad negativas no pueden ser inferiores al 100%, por lo que su valor relativo 
tampoco podra ser inferior a k mfn = -1 correspondiente a la parada del grupo. 

La oscilacion maxima de velocidades originada en los grupos como consecuencia de las variaciones 
bruscas de carga, tiene que ser lo mas pequena posible; para los grupos destinados a la generation de 
electricidad, se admiten los valores de k indicados en la Tabla 1, que a su vez son sensiblemente los mis- 
mos valores que se admite para aquellos grupos formados por turbina y cualquier otro tipo de receptor, 
directa o indirectamente acoplados. 


Tabla VI.1.- Valores de k 



Turbinas hidraulicas 

Turbinas de vapor 

a = 1 

0,13 < k < 0,3 

k = 0,06 

a = 0,5 

0,08 < k < 0,12 

k = 0,03 

a = 0,25 

0,03 < k < 0,05 

k = 0,015 


Las condiciones de regulation exigidas a las turbinas de vapor, son mucho mas rigurosas que las co- 
rrespondientes a los grupos accionados por turbinas hidraulicas, debido a que siendo despreciable el peso 
especifico del vapor, se puede cerrar instantaneamente el distribuidor sin peligro de que aparezcan so- 
brepresiones por golpe de ariete, por lo que el tiempo T puede ser muy pequeno; ademas, la velocidad de 
rotation en las turbinas de vapor es siempre mayor que en las hidraulicas, y por ello, cuando aparezcan 
las variaciones de carga, a igualdad de PD 2 se produciran menores oscilaciones de velocidad en las turbi¬ 
nas de vapor. 

Para una misma oscilacion relativa de velocidades k, sera preciso un PD 2 mucho menor en los gru¬ 
pos accionados por vapor que en los hidraulicos; esta es la razon de que en los grupos integrados por tur¬ 
binas de vapor accionando generadores electricos, el PD2 de los mismos es siempre suficiente, sin nece- 
sidad de anadir un volante. 

En una turbina hidraulica, si el distribuidor se cierra repentinamente se produce un aumento de pre- 
sion en la tuberla, (golpe de ariete), que tiende a aumentar la velocidad del agua que incide sobre el rode- 
te, originandose el efecto contrario al que se intenta producir con el regulador y el volante, por lo que se 
produce un aumento de k. Para disminuir k hay que aumentar el PD 2 de las masas giratorias, lo cual se 
consigue multiplicando la expresion hallada para el PD 2 por un factor de la forma: 

2 1800CX t mn N j^gx . 3 Micheaud , 

n 2 k U 2 H n ’ 


siendo H n la altura neta del salto, y HMicheaud el incremento de presion en la tuberla, de la forma: 


H Micheaud 


2 L C agua 
9 tman 
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1.- Una turbina Pelton trabaja bajo una altura neta de 240 m. 

Sus caracteristicas son: cpi = 0,98 ; aj = 0 ; fi ? = 15° ; n ’2 = 0,70 wj; u; = 0,45 ci 
Didmetro del chorro: d c horro = 150 mm; Didmetro medio de la rueda : Dj = 1800 mm 
Determinar 

a) La fuerza tangencial ejercida por el chorro sobre las cucharas 

b) La potencia desarrollada por la turbina 

c) El rendimiento manometrico 

d) El rendimiento global, siendo: r] mec = 0,97; i) vo i = 1 


RESOLUCION 



Tomamos como eje “x” la direccion de la velocidad circunferencial del rodete 
en el punto en que el eje del chorro corta a este; la fuerza tangencial del chorro 
sobre las cucharas es igual y de signo contrario a la que el alabe ejerce sobre el 
fluido 

TRIANGULOS DE VELOCIDADES 


*1=0 ; Pi = 0 


Entrada 

C] = qpi V2 g H n = 0,98 V2 g x 240 = 67,22 m/seg 
ui = U 2 = 0,45 x 67,22 = 30,25 m/seg 
wi = ci - ui = 67,22 - 30,25 = 36,97 m/seg 



Salida: 

U 2 = ui = 30,25 m/seg 

W 2 = rp wj = 0,70 x 36,97 = 25,88 m/seg 


C2 = Vuj + wj - 2 U2 W2 COS 
W 2 sen P 2 = C 2 sena 2 ; sen cq> 


V30,25 2 + 25,88 2 - (2 * 30,25 

w 2 sen p 2 _ 25,88 x sen 15° 

C 2 _ 8^51 


x 25,88 cos 15°) = 8,51 m/seg 
0,7871 ; <x 2 = 51,9° 


a) Fuerza tangencial ejercida por el chorro sobre las cucharas 


F x = 


Y Q 


(wi COS Pi - W2 COS P2 ) = 


Q = Cl Q = 67,22 JF- 
^ 1 seg 


K x 0,152 m2 = 1,18787 m3 
4 seg 


1000 (kg/m 3 )x 1,18787 (m 3 /seg) 
9,8 (m/seg 2 ) 


(36,97 + 25) — = 7511,5 kg 
seg 


b) Potencia desarrollada por la turbina (es la potencia efectiva) 

N efec = F x u = 7511,5 Kg x 30,25 m = 227.222,87 = 3029,6 CV 

eicL X o sg g se g 


c) Rendimiento manometrico:: 

Y Q H n _ Comoi] vol = 1 


Nefec 

Oman 


75 

_ Hrf _ 

H n 


Oh 


Or 


75 N 


ef 


75 x 3029,6 


yQN n 1000 x 1,1878 x 240 


= 0,797 = 79,7% 


Oh id 


3029,6 CV = 

Cj Uj cos c 9 u 2 cos a 9 


1000 


H rf = 191,3 m 


gH n 


1,1878 x H ef 
75 

(67,22 x 30,25) - (851 x 30,25 cos 51,9°) 
240 g 


191,3 
“ 240 

= 79,7% 


= 0,797 = 79,7% 


d) Rendimiento global, siendo el r] mec = 0,97: r| = 0,797 x 0,97 = 0,773 = 77,3% 

e) Potencia alfreno.- La potencia al freno es la potencia util 

N = - ( ^_ H " r| = 1000 ^ 1 ^ 78 x 240 o,773 = 2938 CV 6 N = q mec N ef = 0,97 x 3029,6 CV = 2938 CV 
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2.- Se dispone de un aprovechamiento hidrdulico con caudal constante en una corriente que fluye a 750 
litros/segundo; utiliza un salto neto H„ = 24 m con un grupo turboalternador en acoplamiento directo de 7 pares 
de polos, siendo el rendimiento global de la instalacion del 86%, y absorbiendo el referido grupo la aportacion dia¬ 
ria del caudal citado durante 4,5 horns ininterrumpidamente, a caudal constante. 

Con el fin de incrementar la potencia del aprovechamiento hidrdulico se incrementa el salto neto utilizado, y 
se acopla a la misma turbina otro alternador que sustituye at primero de 6 pares de polos. 

Suponiendo que el rendimiento global no se modifica, se pide: 

a) Potencia en CV del primer grupo, y caudal 

b) Salto neto a utilizar en el nuevo grupo y itueva potencia 

c) Numero de Itoras ininterrumpidas de funcionamiento a caudal constante del nuevo grupo 

d) Capacidad de regulacion del embalse que necesita el nuevo grupo 


RESOLUCION 

Como en las condiciones de funcionamiento el rendimiento se mantiene practicamente uniforme, se pueden utili¬ 
zar las formulas de semejanza. Se trata de una misma turbina (k = 1) con saltos variables 

q _ 3 /ir_ /c: 

Vc 


H, 


H, 


n 

n' 


Q' 


a) Caudal que admite el primer grupo fiincionando 4,5 horas diarias 

Se sabe que el aprovechamiento hidraulico recibe un caudal diario de 750 1/seg, por lo que en 24 horas se tiene: 
Seg „ 24 homs = 64 _ 800 m 3 


Qd 


= 750 JiL 


3600 


se g hora dia dia 

que son aprovechados totalmente por el grupo en 4,5 horas. 

Caudal del primer grupo: Q = 


64800 (m 3 /dia) _ m 3 


3600 x 4,5 (seg/dia) 


seg 


Potencia del primer grupo: N (CV) = 


y Q H n q 1000 (kg/m 3 ) x 4 (m 3 /seg) * 24 (m) x 0,86 


75 


75 


= 1100,8 CV 


b) Salto neto a utilizar en el nuevo grupo 


N ° de revoluciones por minuto 
428,57 


Para 7 pares de polos: n = 
Para 6 pares de polos: n = 


3000 


3000 


= 428,57 rpm 
= 500 rpm 


n 

n 


H n 


500 


Nueva potencia: 


n _ J N 
n' - V N' 


24 

H n 

428 


500 


H n = 32,66 m 

-3p 

0 V 


1100,8 

~N~ 


N' = 1748 CV 


c) Numero de horas ininterrumpidas de funcionamiento a caudal constante Q’ del nuevo grupo 

n Q "3 -t -3 


Q’ 


q' = q J1 = 4 ml 1 = 4,7 m 


seg 6 


seg 


4,7 x = 4x4,5 = 18 


x = 3,8 horas 


V 



1 H 
Hn 

J , 


-- Q -- 



d) Capacidad de regulacion del embalse que necesita el nuevo grupo 
Para 7 pares de polos: (Capacidad) = Q x H n 

Para 6 pares de polos: (Capacidad)' = £2 x H n 


(Capacidad) 

(Capacidad) 


_ Hn _ 24 _ 


H r 


32,66 


0,7348 


(Capacidad) = (Capacidad) = —1- = 1,364 (Capacidad) 

H n 0,7348 

3.- Elegir el tipo de turbina mas conveniente para un salto H n = 190 m, caudal q= 42 lit/seg, n = 1450 rpm y 
r) man = 0,825. Determinar, suponiendo que rj mec = r) vo / = 1 

a) Las nuevas caracteristicas de la turbina para un salto neto de 115 m, conservando la misma admision 

b) Las nuevas caracteristicas de una turbina semejante, geometricamente 3 veces mas pequeha, que trabaje 
con el mismo salto de 190 m. 
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RESOL UCION 

a) Nuevas caracteristicas de la turbina para un salto neto de 115 m, conservando la misrna admisidn 
N = YQJVn = 1000 (kg/m 3 ) x 0,042 (m 3 /seg) ,190 m, 0,825 = 87 7g cy 


n, = 


n 

n' 

Q 

Q' 


n i n _ 1450 f8lW 


H 3/4 


190 5/4 


= 19,25 (Pelton simple) 


Hn 

Hn 

In 

H n 


; n' = n V IT 1 = 1450 VIon = 1128 > lr -P- m - 

Pin V 1 7U 


; Q' = Q 5/ = 42 i/— = 32,67 

v U H n V 190 seg 


Nueva potencia: 


[h 7_ 3 n\T 

V H n VN- 


H 


N' = N ^(-^-) 3 = 87,78 (jH) 3/2 = 41,33 CV 


b) Nuevas caracteristicas de una turbina semejante, geometricamente 3 veces mas pequeiia, que trabaje con el 
mismo salto de 190 m. 

Se tiene el mismo salto, con X = 3 


H 


l Q 


Hn 1 ^ X 2 Q' A 2/3 ' N 


1 /_N_\ 1/3 

' M 1 > 


1 = 1 —(_N_)l/3 ; (_N_)l/3 — ^ 2/3 ■ _N_ = x : 

o /o v Ki'' ’ v M ' 7 M ^ 




2/3 N 


1ST 


1ST 


N = ^ 

X 2 


8 9 8 = 9,77 CV 


q. = Q_ = 42 = 4 66 JiL 
^29 seg 


n' = n X, = 1450 x 3 = 4350 r.p.m. 

c) TV//Y/ Z inyectores Pelton 

n = n 1 n /^aT ; Q = ZQ’V/i / Hn ; N = Z N 1 V ( Hn ) 3/2 ; C = Z C' X 3 ( H|1 ) 

X V H n V H n H n H n 

4.- Una turbina Pelton se elige para mover un alternador de 5 pares de polos en acoplamiento directo. El chorro 
de agua tiene un didmetro de 70 mm y una velocidad de 100 m/seg. El angulo de la cuchara es de 170°; la relacion 
de la velocidad tangencial del dlabe a la velocidad del chorro es 0,47. Los coeficientes de reduccion de velocidad: 
(p 1 =lyip = 0,85. 

Determinar 

a) Los tridngulos de velocidades 

b) El didmetro de la rueda en el centro de las cazoletas 

c) La potencia desarrollada por la turbina y el par motor 

d) La alturas netay efectiva del salto, rendimiento manometrico, rendimiento manometrico mdximoy n° de re- 
voluciones especifico 

e) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geometricamente semejante a la anterior, con rela- 
cion de semejanza A = 2, funcionando con el mismo salto 

f) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geometricamente semejante a la anterior, con rela- 
cion de semejanza A = 2, funcionando con un salto de 1000 m 

g) Caudal, potencia, par motor y n°de rpm, A =1, para una turbina que tiene 4 inyectores de 50 mm de didme¬ 
tro, con ci = 100 m/seg, funcionando con el salto del apartado (d) 

It) Caudal, potencia, par motory n° de rpm, A =1, para una turbina que tiene 4 inyectores de 50 mm de didme¬ 
tro, con ci = 100 m/seg, funcionando con un salto de 1000 m 


RESOLUCION 
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a) Triangulos de velocidades 


a i = 0 ; |3 i = 0 


Salida 



[ ci = 100 m/seg 

Entrada: -j ui/ci = 0,47 ; u! = 0,47 * 100 = 47 m/seg 
[ wi= ci- ui= 100 - 47 = 53 m/seg 

u 2 = ui = 47 m/seg 
Salida: <{ W 2 = tp wj= 0,85 x 53 = 45,05 m/seg 

C2 = ^|ui+ Wo - 2 U 2 W 2 COS (32 = 


= -J47 2 + 45,05 2 - (2 x 47 x 45,05 cos 10°) = 8,25 m/seg 


W 2 sen P 2 = C 2 sena 2 ; sen 012 = 


w 2 sen P 2 45,05 x sen 10° 


C2 


b) Diametro de la rueda en el centro de las cazoletas: Este diametro es el diametro Pelton 

3000 


u _ D_ w _ D_ Jtn. 
2 2 30 


D 


_ 60 u _ 


jt n 


n = 


3,25 
iami 
= 600 rpm 


= 0,948 ; cc 2 = 71,48° 


u = 47 m/seg 


= 6 P x 47 = 1,496 m 

600 jt 


c) Potencia desarrollada por la turbina (potencia efectiva), y par motor (r} mec = 1): 

Wj cos Pi= wj = 53 (m/seg) 


Y Q 

N e f = F x u =-(wi cos Pi - W 2 cos p 2 ) u = 


Q = ci £2 = 100^1 = 03848 (m 3 /seg) 
w 2 cos P 2 = 45,05 cos 10°= 44,36 (m/seg) 

1000 x 0,3848 


9,8 


(53 + 44,36) x 47 = 179680 


Kgm 

seg 


= 2395,7 CV 


Como (t] mec = 1) , N e f e = N 


C = 


N 30 N 30 x 179680 (Kgm/seg) 


w 


n Jt 


600 Jt ( 1 /seg) 


= 2859,7(m.kg) 


d) Saltos neto y efectivo 


C 1 = <Pl >/ 2 g H n ; H n= T73 
Salto efectivo : H e f ect 


100 2 


= 5103 m 


2gqp2 2 g l 2 

_ Nelect _ 179.680 _ 95 m 

r\ n onto m 


y Q 1000 x 0,3848 
Rendimiento manometrico: 

ui (ci cos ai - C 2 cos a 2 ) _ '' seg 


47 ^ (100 - 8,25 cos 71,48) 


11 


_ H e f ect _ I defect _ 


g H n 

N P 


g x 510,2 


= 0,9153 = 91,53% 


179.680 


H„ 


y Q d H n 1000 x 0,3848 x 510,2 


= 91,53% 


Rendimiento manometrico maxi mo: t] 


man max 


= 2 qjf cos aj — = 2,1 2 . cos 0 * 0,47 = 0,94 = 94% 


N°de revoluciones especifico: n s = n ^ = 600 V 239 5,7 _ 1211 r p m 

H 3/4 510,2 5/4 


e) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geometricamente semejante a la anterior, con relacion 
de semejanza A = 2, funcionando con el mismo salto: 

^- = A 2 = ^ = X2x 1A ^ Q = 2 2 Q' - M = 2 2 x 0,3848 x 1,4 = 24548 m 3 /seg 

= A 2 (-^-) 3 = A 2 => N = A 2 N' = 2 2 x 2395,7 = 9583,2 CV 

N y hi n < 
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C = A 3 C' = 2 3 x 2859,7 = 22877,6 mkg 



Hr 

H„ 


= A 3 => 





A -1 


n = X -1 n' = 2“' x 600 = 300 rpm 


f) Caudal, potencia, par motor y n° de rpm de una turbina geometricamente semejante a la anterior, con relacion 
de semejanza A = 2, funcionando con un salto de 1000 m 

= A 2 I = 5,6 => Q = 5,6 Q = 5,6,03848 = 2,1548 m 3 /seg 

= A 2 ^-^) 3 = 2 2 ^j(jj^-) 3 = 10,976 => N = 10,976 1ST = 10,976 * 2395,7 = 26295,5 CV 

= A 3 = 2 3 = 15,68 => C = 15,68 C = 15,68 * 2859,7 = 44845,15 mkg 

4 = A -1 _ = 2 _1 . = 0,7 => n = 0,7 n' = 0,7 * 600 = 420 rpm 

n \ H n . V 510,2 


g) Caudal, potencia, par motor y n" de rpm, A =1, para una turbina que tiene 4 inyectores de 50 mm de didmetro, 
con cj = 100 m/seg,funcionando con el salto del apartado (d) 

Los triangulos de velocidades se mantienen 
Potencia y par motor para 1 inyector: 


Y Q 

N e f = F x u =-(wi cos pi - wt cos p 2 ) u = 


Q = c | Q = 100 —' — - 0,1963 (m 3 /seg) 


1000 x 0,1963_ (53 + 44 ^ 6) ^ 47 _ 91658 _ U2l l cv 


9,8 


c _ N _ 30 N 

w n jt 


n _ ^-i H n 

n ’ ” V Hn 


= 1 => n = n' =600 rpm 


30 x 91658 (Kgm/seg) 
600 Jt ( 1 /seg) 


seg 


= 1458,8( m.kg) 


Para 4 inyectores y H n = 5103 m 


Q* = 4Q = 4x04963 = 0,7852 m 3 /seg 
N* = 4 N = 4 x 1222,1 = 4888,4 CV 
C* = 4 C = 4 x 1458,79 = 5835,16 mkg 


h) Caudal, potencia, par motory n°de rpm, A =l,para la turbina del apartado (d), si se la suponen 4 inyectores de 
50 mm de didmetro, con cj= 100 m/seg, funcionando con un salto de 1000 m 


1000 


FWiF-'-J 


= 1,4 


W = x2 J ( K7 >3 = i2 i/ ( 3T5J )3 = 2 - 744 


Q = 1,4 Q' = 1,4 x 0,7852 = U m 3 /seg 

> N = 2,744 N' = 2,744 x 4888,4 = 13414 CV 


C 


= A 3 


H r 


H 


= 1 


3 1000 
510,2 


= 1,96 => C = 1,96 C' = 1,96 x 583546 = 11437 mkg 


2L = X~\ = i-l JJ Q00 _ 14 ^ n= 1>4 n . = i 4 x 6 oo = 840 rpm 

n \ j jIU jZ 




5.- Una turbina Pelton de 1 inyector se alimenta de un embalse cuyo nivel de agua se encuentra 300 m por encima 
del eje del chorro, mediante una conduccion forzada de 6 Km de longitudy 680 mm de didmetro interior. 

El coeficiente de rozamiento de la tuberia vale 0,032. 

La velocidadperiferica de los dlabes es 0,47 cj 

El coeficiente de reduccion de velocidad de entrada del agua en el rodete vale 0,97 
Las cazoletas desvian el chorro 175°, y la velocidad del agua se reduce en ellas en un 15% 

El chorro tiene un didmetro de 90 mm 
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El rendimiento mecanico es 0,8 
Determinar 

a) Las perdidas en el inyector, y su velocidad; perdidas en la conduccidn forzada 

b) Los triangulos de velocidades y rendimiento manometrico 

c) El caudal 

d) La altura neta de la turbina y la altura de Euler 

e) La potencia util en el eje de la mdquina 


RESOLUCION 

a) Perdidas en la conduccidn forzada 

Altura neta: H n = H - Perdidas tuberfa = 300 - Perdidas tuberfa 


jt d; 


Por la ecuacion de continuidad: Q = 


iny 


jt d 


■ci = 


tub 


Vtub 


d iny 0,09 , 

Vtub= = Cl (o68>“= 0,017517 ci 

d tub 


2 2 

Perdidas tuberia: h t = -r^-L v = - — 12 — h — x 6000 x 1 = 0,00442 cr 

1 d tub 2 g °> 68 2 g 1 


H n = 300 - 0,00442 cf 


cf (1 - cp 2 ) 


, - - v — -j- / r. cf C7 f -C7 (Cj/0,97) 7 - C7 , 

Perdidas en el inyector: h d = — -,— = H n (l - cp 2 ) = H n - y— = — y— — =- y— -= 0,0032c 2 

'' r ™ ^ CJ ^ 


2 _ „2 


2 gcp 2 

La altura neta desde el punto de vista del inyector es: -j 


2 g 

2 2 

H = 4^ + h H = ii- + 0,0032 cf = 0,05422 cf 

2 g u 2 g 1 1 


H = 


c ft (ci/cpi)" 


‘ n 2g 2g 2 g cp 2 2 g 0,97 2 
Igualando las expresiones de H n se obtiene la velocidad ci: 

H n = 300 - 0,00442 cf = 0,05422 cf => ci= 71,52 m/seg 

Perdidas enel inyector:h d = 3205.10 ' 3 c? = 3205.10‘ 3 * 71,52 2 = 16,4 m 


= 0,05422 cf 


2 2 

6 tambien: „ C| + h d = — Ld — 

2 g o „„2 


; h d = c * c l -4j 

2 g cpf 2 g cp? 


Perdidas en la tuberia: h t = 4,42.10' 3 cf = 4,42.10' 3 x 71,52 2 = 22,61 m 

b) Triangulos de velocidades 

fci = 71,52 m/seg ; ai=|3i = 0 
Entrada: -j u \ = 0,47 ci = 0,47 x 71,52 = 33,61 m/seg 
[wi = ci- ui = 71,52 - 33,61 = 37,91 m/seg 

P 2 = 5° ; w 2 = tp wy 0,85 x 37,91 = 32,22 m/seg 

Salida: -j c 2 = ^/u 2 +w 2 - 2 c 2 w 2 cos (32 = V d 3,61 2 + 3222 2 - (2 x 33,61 x 3222 x cos 5°) = 32 m/seg 
w 2 sen (3 2 32,22 sen 5 c 


sen a 2 = 


TT d~ 

c) Caudal: Q = A 1 ci 


c 2 32 

jt x 0,0 9 2 


= 0,8775 => a 2 = 61,34 c 


x 71,52 = 0,4548 SL- 
4 4 seg 

d) Altura neta de la turbina: H n = 0,05422 c 2 = 0,05422 x 71,52 2 = 211A m 


Altura de Euler: H ef = 


C| u t cos c 2 u 2 cos a 2 (71,52 x 33,61) - (3,2 x 33,61 cos 61,34°) 


= 240 m 


y el rendimiento manometrico con r| vo i = 1: r] man = ^ efectlV0 = 2dd = 0,8653 = 86,53% 

H n 277,3 

Rendimiento hidraulico: Phidrauiico = "Oman ■ Ovoi = 0,8653 x 1 = 86,53% 
e) Potencia util en el eje de la mdquina o potencia al freno: 
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6.- Una tnrbina hidrdulica funcionando con un caudal de 9,1 m 3 /seg y salto neto de 100 m, gira a 500 rpm. Los 
triangulos de velocidades se han proyectado para que el rendimiento manometrico sea optimo. 

Lapotencia alfreno es de 9000 CV, con un rendimiento mecdnico del 0,987. 

Determinar 

a) El grado de reaccion 

b) Rendimiento global, manometrico y volumetrico 

c) El caudal que sale por el aspirador difusor 

d) Didmetros de entrada y salida del rodete; anchuras del rodete 


RESOL UCION 

Tipo de tnrbina; n"de revoluciones especifico: n s = 11 1 ^ = 500 V9000 _ 150 (Francis normal) 

H5/4 100 5/4 

a) Grado de reaccion: a = 1 - (cp f - cp o ) = I - (0,67 2 - 021 2 ) = 0,595 

Dimensiones del distribuidor bi y Dj, angulo de ataque o.\ y coeficientes optimos de velocidad cpi y qp 2 para tur- 
binas Francis en fiincion de n s 

Se obtiene: cpi = 0,67 ; qp 2 = 0,21 ; a! = 24° 

El valor de cp 2 se podia haber obtenido, tambien, en la forma: 
c 2 

= 527.10 ' 5 n 4/3 => cp 2 = 7,465.10~ 3 n 2/3 = 0,007465x 150 2/3 = 0,21 

2 2 


Angulo a-\ 



b) Rendimiento global, manometrico y volumetrico 
Rendimiento global r| 

^ ,, 1 f_ M sr^\7\ _ Y Q H n T| 

. c\r\r\r\ / 


Potencia al freno: N (CV) = 


1000 x 9,1 x 100 11 

9000 CV = -^- 1 ; x] = 0,7417 = 74,17% 


c i = cpi -^2 g H n = 0,67 ^2 gx 100 = 29,66 m/seg 


ci uj cosai n lcn , n , 

I1man(a 2 =90») =- -77 -= Para: n s = 150 => §1 = 0,7 


= 0,857 = 85,7% 


u 1 = ^ 1 ^/2gH n = 0,772 gx 100 = 31 m/seg 


p 0,7417 

0 — Ovol Oman Omec ^ Ovol — yi yi — O 857 . 0 987 

Oman 1 Imec ’ OJ ' x u , 7 ° ' 


= 0,877 
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Comprobacion de rp De la relacion entre U 2 y n s , se obtiene: 


n = 0,2738 


■kif 4 

VQr| 


{0,2738 
r}= - 


n s H 3/4 2 

n ' 


Q 


r 0,2738 x 150 x 100 3/4 i2 
1 500 

9,1 


= 0,7414 (l.q.c) 



c) Caudal que salepor el aspirador difusor: Q sa iida = Ovoi Q = 0,877 x9,l = 7,98 — 

seg 

d) Didmetros de entrada y salida del rodetey anchura del rodete 

Diametro a la entrada 


n = 84,55 


D, 




D, = 


84,55 £i VH^ _ 84,55 * 0,7 x /TOO 
n - 500 


1,1837 m 


Anchura del rodete a la entrada: 

= 0,2 ; bj = 0,2 Dl = 0,2 x 1,1837 m = 0,2367 m 


Diametro a la salida D 2 : 

u 2 =^2 yl 2 g H n = 0,61 ^2gx 100 = 27 m/seg 


60 x 27 
500 Jt 


1,031 m 


7.- Dada una turbina Francis de caracteristicas: Q = 3 mVseg, H„ = 200 m y n s < 115, conectada a un alternador 

de 50 ciclos/seg; rj = 0,85 

Determinar 

a) Potencia 

b) Eleccion de la velocidad rpm, sabiendo que n s < 115 

c) Dimensiones del rodetey del distribuidor 


RESOL UCION 


y Q H„ 1] 1000 X 3 X 200 X 0,85 


a) Potencia: N = ^ ^ 

b) Eleccion de la velocidad rpm 

n s = = n V6800 _ 0 ,10964 n < 115 

H 3/4 200 5/4 


n < 


= 6800 CV 


115 


0,10964 


Zn = 3000 


n = 3000 - 1000 rpm 

n = 2000 _ 75 q r p m 

Por seguridad se tomara: Z = 4 => n = 750 rpm ; n s = 0,10964 > 


Para Z = 3 pares de polos 
Para Z = 4 pares de polos 


c) Dimensiones del rodetey del distribuidor 
Para n s = 81,5 rpm, se obtiene 


i = 0,65 ; ^ 2 = 0,43 ; =0,115 

U 1 


n < 1050 rpm 


750 = 82,23, Francis lenta 
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ui = V2 g H n = 0,65 i2 g x 200 = 40,7 m/seg 

it - = ^2 V2 g H n = 0,43 V2 g x 200 = 26,9 m/seg = 
bi = 0,115 D, = 0,115 x 1,036 =0,1191 m 


Dj jt n 
60 

D 2 jt n 
60 


Utilizando la Formula de Ahlfors: D 2 = 4,375 



4,375 


Di = 1,036 m 


CO = 0,6696 m 



0,695 m 


8.- Una turbina Francis estd acoplada directamente a un alternador de 5 pares de polos. El caudal es de 1 m Useg. 
Los didmetros de entraday salida de los dlabes son 1 my 0,45 m,y las secciones depaso, entre dlabes, de 0,14 m 2 
y 0,09 m 2 . El dngulo aj= 10°, y f$ 2 = 45°. El rendimiento manometrico de esta turbina es 0,78. 

Determinar 

a) Los tridngulos de velocidades 

b) La altura neta 

c) El par motor y potencia de la turbina 

d) El n° de revoluciones especifico 

e) El caudal, altura neta, potencia y par motor, si se cambia el alternador por otro de 4 pares de polos. 


RESOL UClON 

N° de r.p.m. : n = ^0 f - 3000 _ 600 
F z 5 

a) Tridngulos de velocidades 
Entrada: 


rpm 


ui 


Dj jt n _ l 
" 60 


Q _ 1 m 3 /seg _ 


XJtx6Q0 = 31,4 m/seg 
60 


Clm = = 7 ’ 14 m/se g 

Q i 0J4 m 2 


ci = 


Cl, 


sen a 


744 

-— = 41,12 m/seg 

sen 10 e 


W ] 


= Jc\+ uf- 2 Cj uj cos a j = V 4 U2 2 + 31,4 2 - (2 , 41,12 x 31,4 cos 10°) = 11^6 m/seg 


wisenPi=ci m => sen (>| = C4m = yy^ = 0,6176 ; (3 1 = 3844° 


Salida: 

D 2 jt n _ 0,45 x jt x 600 
“ 60 “ 60 


u 2 


= 14,14 m/seg 


C 2 m — 

W 2 = 


Q 1 m 3 /seg 


2 0,09 m‘ 


Q 

C2m 


11,1 


= 114 m/seg = c 2 sen a 2 


= 15,7 m/seg 


sen p 2 sen 45 ° 

c 2 = Vu 5 + - 2 u 2 w 2 cos |3 2 = Vl5,7 2 + 14,14 2 - (2 x 15,7 x 14,14 cos 45°) = 11,5 m/seg 
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sen a 2 = jj 4 = 0,9648 ; a 2 = 74,85' 


b) Altura neta 


H 


n — 


c i u i cos a i - c 2 u 2 cos a 2 

§ 'H man 


41,11 x 31,4 cos 10° - 11,5 x 14,4 cos 74,85° 

0J81 


160,74 m 


c) Potencia de la turbina 

N=YQH n r) = |i 1 = 0,78,1 x 1 = 0,78 | = 1000 x 1 * 160,74 x 0,78 = 125377 Kgm/seg = 1671 CV = 1,23 MW 

30 x 125.377 Ml* 31 

Par motor: C = ^ = — — = ---= 1995,4 m.Kg 

w jt n 600 jt ’6 


d) N° de revoluciones especifico: n s = MM V 1671,7 _ 42,86 (Francis lenta) 

160,74 5/4 

e) Caudal, altura neta, potencia y par motor, si se cambia el alternador por otro de 4 pares de polos. 

Para 4 pares de polos: n' = = 750 rpm 


El rendimiento se mantiene practicamente constante => 


600 

750 


160,74 m 

1 (m 3 /seg) , 

J 1671,7 CV f 

V H n 

Q' “ 1 

i N' - V 


n 

n' 


V 


Mi 

H 1 , 


1995,4 m.kg 
C 7 


Q 

Q' 




Resolviendo se obtiene: H n = 251,15 m ; Q' = l,25 ^ ; N'= 3265 CV ; C'= 3118mKg 

seg 


Didmetros de la turbina: 

60 x 14,14 m 


D 2 = 


60 u 2 
jt n 


, Seg = 0,450 m 


jt x 600 


seg 


„ 60 x 31,4 — , 

n 60 ui seg ' t\ u i a ir 51,4 

Di = - L = -= lm o D| = Cb 37' = 0,45 x = 1 m 

J_ - u 2 14,14 


jt n 


jt x 600 


seg 




9.- Una turbina Francis gira a 600 rpm y en ella entra un caudal de 1 m Useg. Los didmetros de entrada y salida 
son de 1 m y 0,45 m respectivamente, y las secciones entre dlabes correspondientes de 0,14 m 2 y 0,09 m 2 . El dngu- 
lo de salida del agua del distribuidor es de 12°, el angulo de salida de la rueda fa = 45°y el rendimiento manome- 
trico de la turbina del 78%. 

Determinar 

a) El salto neto 

b) El par y la potencia sobre el eje 


RESOLUCION 
Triangulos de velocidades 


u,= 


Dj Jt n 


1 x Jt x 600 


60 


60 


= 31,4 m/seg 


c im- 


Q 1 m J /seg 


= 7,14 m/seg 


0,14 m 2 ° (" 

Entrada: -{ Cln = Cl cos ai = ci m cotg aj = 7,14 cotg 12°= 33,6 m/segj 


c = Clm = 7 " 14 = 34,34 — 

sen a! sen 12 seg 


Wi 


= ^/^fTc^TT^Tcosc^" = V 31,4 2 + 34 34 2 - (2 x 31,4 x 3434 x cos 12°) = 7,47 m/seg 


sen Pj = 


Clr 


Wi 


7,14 

7,47 


= 0,9558 


Pi= 72,9° 
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D 2 Jt n 0,45 xitx 600 .... , 

U 2 = ^ =- 27 T-= 14 J4 m/seg 


60 


60 


Salida: ■{ 


Q 1 m /seg , , , , 

C2m= tt - = - t = 11 ’ 1 m/se § 

0,09 m 2 

w 2 = ° 2 ™ = 1 1,1 = 15,7 m/seg I 

senp 2 sen 45 J 


\ => c 2n = u 2 - w 2 cos |3 2 = 14J4 - 15,7 cos 45° = 3,038 


m 

seg 


tga 2 = ^ = -^4 = 3,6532 
c 2n 3,038 


a 2 = 74,7° 


a) Salto neto: H n = u i c in ~ u 2 c 2 n _ (31,4 x 33,6) - (14,14 x 3,038) _ |324 m 

g Oman 0,78 g 

b) Potencia en el eje: N = y Q H n o = | 0 = 0,78 | = 1000 x 1 x 132,4 x 0,78 = 103270 Kgm/seg = 1377 CV 

„ , ^ 30N 30 x 103270 (Kgm/seg) , 

Par motor: C = - = - 77 m - = 1643,6 (m.kg) 


n Jt 600 Jt 

500 Y13T, 

132,4 5/4 


Tipo de turbina: n s = 600 VI3 22. _ 497 , (Francis lenta) 


10.- Se tiene una turbina de las siguientes caracteristicas: H„ = 256 m ; n = 500 rpm ; Q = 11 m Vseg. 
Determinar: 

a) El tipo de turbina 

b) El rendimiento manometrico maxima, sabiendo que r] vo i = 1 

c) El grado de reaccion 

d) Los didmetros de entrada y salida y altura del distribuidor 

e) La altura del aspirador difusor, sabiendo que el rendimiento del mismo es 0,85 
J) La cdmara espiral 


RESOLUCION 

a) Tipo de turbina: Como de lo unico que se trata es de conocer el tipo de turbina, se puede dar al rendimiento un va¬ 
lor promediado segiin la ecuacion aproximada: 

N = 11 QH n = 11 x 11 mL x 256 m = 30.976 CV 

seg 

n s = n ' N - 500 V30.976 _ gg (Francis lenta) 

H 5/4 256 5/4 


b) Rendimiento manometrico maxima: ri man = 2 (§1 u 1 - 2 u 2 ) = 


Rendimiento maximo 
c 2 J-u 2 ; c 2n = 0 ; p 2 = 0 

Para un valor de n s = 86 , se obtiene: qpi= 0,63 ; cp 2 = 0J4 ; '£, 1 = 0,67 ; § 2 = 0,45 ; aj = 18° 

c ln = C! sen a] = pi J2 g H n = 44 cos a! J2 g H n => p!= cp 1 cos 04 = 0,63 cos 18° = 0,60 

0man = 2 pj= 2 x 0,67 x 0,6 = 0,804 = 80,4% 


= 2 §1 pi 


m = 


Con este valor habria que volver a calcular Nyn s mediante una segunda iteracion: 

yQH n ti _ 1000 x 11 

75 

nJK - 500 V30.187 


N = Y Q H„ >1 = 1000 X 11 X 256 x 0,804 = 301g7 cy 


H 5M 


256 5/4 


= 84,8 (Francis lenta). Practicamente igual 


c) Grado de reaccion: a = l - (cp 2 - cp, ) = 1- (0,63 2 - 0,14 2 ) = 0,6227 

d) Didmetros de entrada y salida 

_ 60 u, 


Do = 


jt n 
60 u 2 
jt n 


= \ a 2 


= ^ 2 J2 g H n = 0,45 J2 g x 256 = 31,87 


— 1 

_ 60 x 47,46 

seg J 

500 Jt 

m 

| 60 x 31,87 

seg 

I 500 Jt 


= 1,81 m 
= 1217 m 


D, 


1217 

1,81 


0,67 
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Altura del distribuidor = altura del alabe a la entrada 


-^= 0,12 => bi= 0,12 D 1= 0,12 x 1,81 = 0,217 m 


D 


e) Altura del aspirador difusor, sabiendo que el rendimiento del mismo es 0,85 

Hs s Patn^M^ . ± 

Y 2g 

Patm = 10,33 m ; P2 = 0,009 ; p2 = 0,009 x H n = 0,009 x 256 = 2,304 m 
Y y H n Y 


\ c 

I l a forma: 


= f 2 (n s ) = cp 2 = 0,14 2 = 0,0196 


= 0,0196 x 256 = 5d m 


, , , 2 g H m 2 g 

Calculo de Ct : 1 , 

' ,- c 2 9 912 

2 a forma: n s = 86 => cp 9 =0,14; c 2 = 0,14 J 2 g. 256= 9,91 =s> -4- = = 5,01 m 

[ s ^2 2 v 6 2 g 2 g 

2 

H s < Patm ~ p 2 - C 2 ri d ; H s < (10,33 - 2,304) - (5,1 x 0,85) = 3,674 m 
Y 2g 

Valor de 13 2 •- Como en 2' la velocidad (c 2 ‘ £ 1 m/seg), el valor de D 2 se puede hallar en la forma: 

c 2 ' = — = 4 ^ = 4 x 11 = 13 B_ ; EV = 3,74 m ; r 2 < = 1,87 m 

Q 2 it D?, jt D§. Seg 

Profundidad z 2 - a la que tiene que ir la solera: 

Prasil: k = z 2 r 2 2 = z 2 < 4 = { z 2 = 3,67 + 1 + z 2 < ) = 4,67 + z T } = (4,67 + z 2 > ) r 2 2 = (4,67 + z 2 < ) 0,609 2 = 1,87 2 z 2 < 

z 2 < = 0,554 m 

/) Camara espiral: Si es metalica: c e = 0,18 + 0,28 J 2 g H n = 0,18 + 0,28 J 2 g 1 256 = 20 m/seg 






Se puede dividir la camara espiral en 8 partes, de forma que: 


Q,= 


Q Jtdj 


d 1= U28 


Q- = 1,128 J4 = 0,836 m 
c e V 20 


d x = J-Z d x = 0,782 m ; d 2 = ,/4 d L = 0,724 m ; d 3 


= dj= 0,661m ; d 4 = dj = 0,591 m 
d 5 =-/f d 1= 0^12m ; d 6 = dj = 0,418 m ; d 7 = d, = 0,296 m 
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11.- El modelo del rodete de una turbina tiene un didmetro de 30 cm y desarrolla una potencia de 35 CV bajo un 
salto neto de 7,5 m a 1200 rpm 

Elprototipo ha deproporcionar 10.000 CVen un salto neto de 6 metrosy un rendimiento del 90%. 

El tubo de aspiracion tiene que recobrar el 75% de la energia cinetica a la salida 
Determinar 

a) El didmetro y la velocidad “n ” del prototipo 

b) Si el modelo comienza a cavitar cuando la presion a la entrada del tubo de aspiracion es de 7 m por debajo 
de la presion atmosferica, j Cudl sera la maxima altura de la rueda del prototipo por encima del itivel mas bajo del 
rio para evitar la cavitacion en una central instalada en una montaha en donde la presion atmosferica es de 0,85 
Kg/cm 2 , y el agua se encuentra a 20°C? 


RESOLUCION 

El rendimiento mdximo en el modelo y en el prototipo son iguales, por lo que los triangulos de velocidades son 
geometricamente semejantes, pero las velocidades son distintas, por lo que las presiones seran diferentes. 
a) Didmetro y velocidad “n ” del prototipo 

En el punto de funcionamiento con rendimiento maximo: n s m(X j = n s prot 
n _ 1200 V35 _ n P rot V 10000 _ 

S 7,5 5/4 6 5/4 


n prot = 53,7 rpm (Velocidad del prototipo) 


_ nop m =S72 

7,5 5 ' 4 


(Turbina helice) 


Dp = Dip = D2r 


Diametro D p _ A1 ser los triangulos de velocidades semejantes implica que los coeficientes optimos tambien lo son, 
por lo que: ^ mo d = § prot 


_ t / 0 u _ tt D m n m 

Umod — Snii/' 4 8 ri n( m) — 


u prot — §p V2gH 

n ( p) 


60 
rcDpnp 

60 


}• 


H n(m) (Dn)m [7j_ 03M200 

H n(p) (Dn) p ’ V 6 D p x 53,7 =* Up “ 


b) El modelo comienza a cavitar cuando la presion a la entrada del tubo de aspiracion es de 7 m por debajo de la 
presion atmosferica 

PROTOTIPO.- La maxima altura de la rueda del prototipo por encima del nivel mas bajo del rio para evitar la cavita¬ 
cion en una central instalada en una montana en donde la presion atmosferica es de 0,85 Kg/cm 2 , y el agua se encuen¬ 
tra a 20°C, es: 

2 

u Patm (lugar) " P2prot c 2prot 

Ms Prot - ~ 2jg~ 41(1 

en la que seha supuesto que: C 2 pro t < 1 m/seg => (C 2 prot /2 g) es despreciable 


Altitud sobre 
el nivel del mar 

metros 

Presion atmosferica 

Perdidas de carga 

metros 

Perdidas por 
temperatura 

metros 

mm de Hg 

metros c.a. 

0 

760 

10,33 

0,00 

10°C-0,125 

15°C-0,173 

100 

751 

10,21 

0,12 

200 

742 

10,08 

0,25 

20°C-0,236 

300 

733 

9,96 

0,37 

25°C-0,32 


——- es la presion a la salida de la rueda 

Y 

^ atm (es la presion del lugar) 

Y 

MODELO .- Como la turbina modelo se ha ensayado en Laboratorio (p atm /Y = 10,33 m) 

f Modelo. P 2 mod / Y = D mod 1 P 2 prot H prot 6 

Semeianza de presiones: \ ^ . . „ 1 => -= 77 - = 77-7 = 

[ Prototipo: P 2 prot ly = H prot J p 2 mod H mod 1 5 


Si el Laboratorio se supone esta a nivel del mar, las perdidas de presion debidas a la altura son nulas 
A la temperatura de 20°C el agua tiene unas perdidas de presion debidas a la temperatura de 0,236 m 
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P2mod 


= (10,33 - 7) - Perdidas por temperatura = 3,33 - 0,236 = 3,094 m 


PROTOTIPO 

= 3,094 x 6 = 2,475 

Y 7,5 


m 


Velocidad C 2 pro t del prototipo; a partir de la potencia se determina el caudal, en la forma: 

.. Y(QH n ) prot r| 1000 xQ prot x 6x0,9 m 3 

N prot =-^- ; 10000 CV =-^- => Q prot = 138,88 m 


75 ’ --- 75 

Por la condicion de rendimiento maximo, c 2 -I-U 2 => c 2 = c 2m 

4 Q prot 


seg 


c 2 (prot) - 


n D 2 (prot) 


4x138,88 /ini , 
- ~z — = 4,91 m/seg 

jt 6 2 


Patm 

Y 


(presion del lugar) = 0,85 x 10,33 = 8,78 m 


491 2 

H s < (8,78 - 2,475) - ’ — x 0,75 = 5,38 m 

■4 g 

que parece un poco elevado, por cuanto para turbinas helice H s < 4 m, pero hay que tener en cuenta que esta calcula- 
do a potencia maxima. 

De otra forma: 


f 2 

' , . , , T T ^ 2 m (mod ) P 2 (mod) 

Modelo: H mo( j= g —3 1 ~ ^ z 2 (mod) 




2 g 


Y 


Prototipo: H prot ; 

[ 


'2m (prot) P2 (prot) + ^ 


COn. Z 2 (mod) “ Z 2 (prot) 


N 


2 g Y 

1000 Q prot 6x0,9 


2 (prot) 


prot' 


Prototipo: <j 


Qprot = 138,88 


75 


m' 


= 10.000 CV 


jt D: 


Modelo: 


N 


mod ' 


seg 

1000 Q mod 7,5 x0,9 


2 (prot) _ Jt x 6 " 

c 2m(prot) . - c 2 (prot) . 


e 2 (prot ) = 4,91 m/seg 


Qmod = 0,388 


m 


75 

3 


= 35 CV 


jt D 


5 5 2 

Modelo: 7,5 = + 

2 g 

4 91 2 

Prototipo: 6 = ———f 


seg 
P 2 (mod) 

Y 

P 2 (prot) 

Y 


2 (mod) _ Jt x 7,5" 

= c 2m(mod) = c 2 (mod) 


4 

P2 (mod) 

Y 

P 2 (prot) 


e 2 (mod) = 5^0 m/seg 


= 7 ^ - 


5,5 2 
2 g 


= 6 


4,91" 
2 g 


= 5,96 m.c.a. 


= 4,775 m.c.a. 


P 2 (prop 4,775 


P2(mod) 5,96 


= 0,801 


12.- Una turbina Francis esta conectada en acoplamiento directo a un alternador de 11 pares de polos. En su pun- 
to de funcionamiento se tiene: H n = 45 m ; N = 3660 kW; rj = 89%> ; i] mec = 98,4% ; r] Y( ,i = l 
Si se considera que el piano de comparacion coincide con el nivel inferior del agua, aguas abajo, la entrada en el 
rodete se encuentra a 2,1 m y la salida del mismo a 1,8 m. El rodete tiene un didmetro Dj = 1,55 m. 

Las presiones a la entrada y salida del rodete son: 23,5 m.c.a. y (-2,5) m.c.a. respectivamente 

El agua sale del rodete con CC 2 = 90°, siendo constante la velocidad del flujo en todo el rodete, cj m = C 2 m 

Las velocidades a la entrada y salida del tubo de aspiracion son: C 2 = 6 m/segy q - 1 m/seg, respectivamente. 

Perdidas en la tuberia, despreciables 

Determinar: 

a) Angulo Pi de los dlabes del rodete a la entrada 

b) Caudaly didmetro de salida del tubo de aspiracion 

c) N° especifico de revoluciones 
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d) Perdidas en el rodete It,-, y en el distributor 

e) Perdidas en el tubo de aspiracion h s y h s ' 

f) Altura del tubo de aspiracion; rendimiento 


RESOLUCION 


a) Angulo Pi de los dlabes del rodete a la entrada: (> i = arc tg Cl ™ 

Ui - C \ n 


n = 2QQ0 _ 3000 _ 272,7 rpm 
Z 11 F 


Di ji n 1,55 272,7 jc , 

2 30 2 30 6 


A1 no haber perdidas en la tuberfa, h t = 0, resulta: H n = H 


^lman ^ g — Uj Cj n 


^1 n : 


^lman H g 
Ul 


y, . = _ H _ = __ _ q 

OvolOmec 1 x 0,984 


_ 0,9045 x 45 x g _ 
22,13 


18,02 m/seg 


cim = c 2m = c 2 = 6 m/seg 
Pi = arc tg - 


' 22,13 - 18,02 

b) Caudal 

N = yQH u = y Q H n r| 


= 55,71° 


Q = —rr— = { H = H n } = , 

yH n r| L J innn 


3660 x 102 (Kgm/seg) = 9 3 m 3 


1000 (kg/rrr ) x 45 m , 0,89 


seg 


Didmetro de salida del tubo de aspiracion 

,'2 

„ Jt d 0 - 
Q = ^ c 2 ; d 2 = 


4Q 

JT C 0 


4x9,3 

JT x 1 


= 3,445 m 


c) N° especifico de revoluciones: n s = n — = | N = 3660 kW = 4977,5 CV | = "^’7 ^4977,5 _ ^5 r p m 

H 3/4 45 5/4 

2 2 

d) Perdidas en el rodete lt r : Bernoulli entre 1 y 2: ^ + — + zi = + h r + H e f = H n 

2 g V 2 g y 


H ef = 


H u 

Omec 


: Oman H n = 0,9045 x45 = 40,7 m 


— = 23,5 m.c.a. ; = -2,5 m.c.a 

y y 

zi = 2,1 m.c.a. ; Z 2 = 1,8 m.c.a. 

c i - c im + c !n _ 18 ^4 2 +6 2 _ 

2 g 2 g 2 g 


(presumes relativas) 


18,44 m ; 


. _ 6 2 _ 


2 g 2 g 


1,836 m 


2 2 

h r = -9L + Hi- + zi - + Hi + Z2 + H ef } = 23,5 + 2,1 + 18,44 - {1,836 - 2,5 + 1,8 + 40,7} = 2,204 m 

2 g Y 2 g y 



2 2 

Perdidas en el distribuidor bj.- Bernoulli entre 0 y 1: „ C(_) + — + zp = H n = f 4 + — + zi + h d 

2 g Y 2 g y 

2 

h d = H n - {+ 2 1 - + zi> = 45 - {18,44 + 23,5 + 2,1} = 0,96 m 
2 g Y 

2 2 

e) Perdidas en el tubo de aspiracion h s y h s Bernoulli entre 2 y A: + y- + Z 2 = ^ ^ + z A + h s + 
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h = ^ = -L = 0,05097 m 

S 2g 2 g 

2 2 

h s = ^- + ^ + z 2 -{^ + — + z A + hs} = 1,836 -2,5 + 1,8 -{0 + 0 + 0 + 0,05097} = 1,085 m 

2 g Y ~ 2 g y 

f) Altura del tubo de aspiration; rendimiento 

La altura de aspiracion la da el enunciado: Z 2 = H s = 1,8 m 


r 2 r 2 
c 2 ‘ c 2 


Od 


_ 2g 


1,836-0,05097- 1,085 
1,836-0,05097 


= 0,392 = 39,2% 


2 g 


Comprobacion: H s < 


Patm - P2 


„'2 


2 g 


r) d = 0 - (-2,5) - (1,836 - 0,05097) x 0,392 = 1,8 m 


13.- Se tiene una turbina hidraulica de las siguientes caracterlsticas: 

Hn = 100 m; n = 500 rpm ; Q = 12 m Vseg ; r] man = 0,825 ; t] mec = l ; rj V( ,i = l ; r] ( uf= 0,85 
Determinar el perfU del difusory su altura 


RESOLUCION 


lie = 


n VN 


N = 


1000 x 12 x 100 x 0,825 
75 


= 13200 CV 


500 V13200 
100 5/4 


Altura maxima del aspirador-difusor: H s < 


Patm - P2 


r 2 

c 2 


0d 


Para n,= 180 


Y 2 g 

ci = tpi ^2 gH„ = 0,67 J2 g * 100 = 29,66 m/seg 
c 2 = cp2 ^2 g H n = 0,23^2 g x 100 = 10,18 m/seg 


A su vez: P2 = 0,022 ; P2 = 0,022 H n = 0,022 x 100 = 2,2 m 
Y H n Y 

H s < (10,33 - 22) - ( 1( i’ 18 x 0,85) = 3,63 m 
2 g 


180 Francis normal 



Diametro D 2 : 

Q = c 2m Q 2 = I a 2 = 90° 


C 2 



12 

10,18 


1,179 m2 


jt 

4 


Eb = 1,225 m 


Aspirador difusor: Segun Prasil es de la forma: z r 2 = k, en la que “k” se calcula a la salida con velocidad C 2 ' < 
m/seg 

k = z 2 xh = z 2 x ) 2 = 0,375 z 2 

Se puede tomar la solera como piano de comparacion, por ejemplo a 0,5 m de la salida, es decir: Z 2 ' = 0,5 m 
La salida del difusor se puede poner, por ejemplo, a 1 m por debajo del nivel inferior 
En consecuencia: 


k = 0,375 z 2 = 0,375 (3,63 + 1 + 0,5) = 1,924 
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Paraz 2 ' = 0,5 (punto A) => = ~\j = -\j ^ 2 ^ = 1,96 m 

c v = ' ^ = -—- = 0,994 AD- < 1 AD_ (solucion un poco ajustada) 

nrl it x 1,9 6 2 se S se § 

Habria que reducir un poco el valor de Z 2 % por ejemplo a 0,45, con lo que se obtiene: r 2 > 

C 2 1 = ' ^ = -—- = 0,894 AD_ < i JE_ (solucion un poco menos aiustada) 

nr\< it x 2,067 7"- se & se& 

14.- Una turbina Pelton consume un caudal de 12 m 3 /seg,y arrastra un alternador; la masa total turbina-alterna- 
dor M = 200 Tm. 

El conjunto rotativo as / constituido tiene un radio de inercia, r = 0,55 D j/2. Se puede asumir que el dlabe a la sali- 
da tiene un dngulo P 2 = 180°. 

Se despreciardit los efectos de rozamiento. En cada instante, el par motor se calculard como si la velocidad de ro¬ 
tation fuese constante. 

Determinar 

a) Suponiendo que la turbina estd parada, se abren los inyectores y se forma un chorro igual al 10% del valor 
maximal, j Cual sera el tiempo necesario para que la turbina adquiera la velocidad optima de regimen? 

b) Si la turbina funciona a potencia maximal, y se produce una disfuncion en la red que anula bruscamente el 
par resistente del alternador, £que tiempo sera necesario para que la velocidad del conjunto se incremente en un 
25%? 

c) Si en ese instante se inicia el cierre total de los inyectores, que dura 20 segundos, y suponiendo que esto im- 
plica una variation lineal del caudal respecto del tiempo, jcudl sera el aumento relativo de la velocidad angular 
en ese tiempo?^Que tiempo seria necesario para que la sobrevelocidad no sobrepase el 50% de la velocidad de re¬ 
gimen? 

d) Si se dispone de un contrachorro, que sabemos actua en sentido contrario al movimiento, y que consume un 
caudal igual al 5% del maximal. Si se admite que la cara que los dlabes presentan a este contrachorro le desvian 
90°, calcular el tiempo de action del contrachorro necesario para asegurar el frenado de la turbina, en ausencia 
del chorro principal, en los siguientes casos: 

d.l.- Si se frena despues de la velocidad de regimen normal, 

d.2.- Si se frena despues de la sobrevelocidad definida en el apartado (c) 


1,924 

0,45 


= 2,0677 m 


RESOL UCION 


Sabemos que: I c |^' = C m - C r = C 

en la que I es el momento de inercia de todas las masas rotatorias y “w” la velocidad angular de la turbina. 

El valor de I = M r 2 

El par C varfa con la velocidad angular “w”, y es igual al producto de la fuerza media F que se ejerce sobre los 
alabes, multiplicada por el radio Pelton R = Di/2, de la forma: 


2 y Q 2 y Q 

F^Cc-u^-pCq-Rw) 

2 y Q R 

C = F R = — ‘-f — ( Cl - R w) 


Cuando se embala, se tiene: ci = R w em b, por lo que: 


C = F R = 2 Y (Wemb - w) = I ^ 7 - 
g dt 


dw 


2 Y QR 2 _2 YQR 2 J4 _2 Y Q /R \2 


Wemb - W g I 

Wemb - W _ 2 Y Q 


dt = 


g Mr 2 


dt = 


rrdt 

gM 


In 


Wemb - W 0 


gM 


(-f) 2 (t - to) 
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Wemb —— = exp [ - ^ — (J^-) 2 (t - to)] = exp (- 1 — 

Wemb -W 0 F g M r ' K F v T 


to 


) 


en la que wo es la velocidad angular de la turbina para, t = to, y T es una constante temporal de la forma: 

r r _ S M (_T_\2 

2 y Q R 

a) Si la turbina estd parada, se abren los inyectores y se forma un chorro igual al 10% del valor maximal, el 
tiempo necesario para que la turbina adquiera la velocidad optima de regimen se calcula como sigue: 

Si arranca con un caudal: Q = 12 m 3 /seg x 0,1 = 1,2 m 3 /seg, que el radio de inercia: r = 0,55 R, y que la masa es 
de 200 Tm, la constante temporal sera: 


T, = 


M 


2 p Q R 


(^) 2 = 


200.000 Kg 


2 x 1000 ^ x 1,2 fa 3 


0,5 5 2 = 25,25 seg 


m- 


seg 


Para: t = 0 = to, resulta, wo = 0 

Para: t = t, si se considera que la velocidad nominal de regimen para una Pelton es la mitad de la velocidad maxi¬ 
mal, embalamiento, (en general la velocidad de embalamiento suele ser del orden de 1,8 veces la velocidad nominal), 
por lo que el tiempo que la turbina tardara en alcanzar la velocidad de regimen es: 

J = In 2 = 0,69 ; t = 0,69 Tj = 0,69 * 25,25 seg = 17,4 seg 
Ti 

b) Si la turbina funciona a potencia maximal, y se produce una disfuncion en la red que anula bruscamente el par 
resistente del alternador, el tiempo necesario para que la velocidad del conjunto se increntente en un 25% se cal¬ 
cula como sigue: 

La constante de tiempo correspondiente To sera 10 veces mas pequena que Ti, ya que el caudal sera ahora el no¬ 
minal, es decir 12 m 3 /seg: 


e -(t/T,) _ ± 
2 


T i = 


M 


2 p Q ' R 


(^) 2 = 


200000 kg 


2 x 1000 (kg/m 3 ) x 12 (m 3 /seg) 


0,55 2 = 2,525 seg 


La velocidad angular de regimen eswj = ^ mb 


una velocidad angular, W 2 = 1,25 wi, n 2 = 1,25 ni, en un tiempo t 2 , por lo que: 
w emb - 1,25 ' v ^ 


m _ n emb ^ y se p asa a una so brevelocidad del 25%, es decir, a 


Wemb- W2 
Wemb- Wi 


Wemb 


w emb 


—— = 0,75 = eOLL) ; t 2 = 0,288 T 2 = 0,288 x 2,525 seg = 0,727 seg 


c) Si en ese instante se inicia el cierre total de los inyectores, que dura 20 segundos, y suponiendo que esto implica 
una variacion lineal del caudal respecto del tiempo, el aumento relativo de la velocidad angular en ese tiempo se 
calcula en la forma: 

El aumento relativo de la velocidad angular en ese tiempo, t 3 = 20 seg, se obtiene considerando que: 

Q=Qo(1--L) 

t3 

por lo que: 

dw _ 2 p Q R- 


Wemb-W 
W2 dw 


f 


I 


= In 


d,= 2 P QR 2 d, 


2 p Qo r 


Mr 2 


M 


A 2 (1 - f) dt = (1 - r ) 

1 la la 


tx dt 

t 3 t 2 


w W emb ~ W 


Wemb - W 
W em b- W 2 


— (t - —) 
T 2 2 t 3 2 


Al cabo del tiempo t 3 se obtiene otra velocidad angular w 3 , tal que: 


ln W em b-W 3 _ 
Wemb- W 2 


1 


(t 


■) = ■ 


1 


(t 3 


— ) = - — 


T 2 2 t 3 7 T 2 2 t 3 7 2 T 3 

y sustituyendo los valores : t 3 = 20 seg ; T 2 = 2,525 seg ; W 2 = 1,25 w m /2, resulta: 


In 


W em b - W 3 _ 


Wemb - W 2 


= In 


W emb - W 3 


20 


W e mb 


1,25 W em b 


2 x 2,525 


= - 3,9604 


w 3 = 0,9928 w emb 


por lo que en esta situacion, la turbina adquiere practicamente la velocidad de embalamiento maximal, es decir el do- 
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ble de la velocidad de regimen. 

Tiempo necesario para que la sobrevelocidad no sobrepase el 50% de la velocidad de regimen 

En esta situation la velocidad sera W 3 , y el tiempo ty 


' w emb 


W 3 = 

2 

W em b - W 3 


= 0,75 Wemb 


In 


w em b ~ 0,75 w em b 
W e mb-W 2 - _ 1,25 W emb 

W e mb n. 


= In 


= - 0405 = - t3 = -—- 

0,375 2 T 2 2 x 2,525 seg 


t 3 = 2,04 seg 


No se puede cortar el caudal tan rapido por parte de los inyectores, bajo pena de provocar el golpe de ariete en el 
conducto de alimentation de los mismos, por lo que habria que desviar el chorro mediante el deflector. 


d) Si se dispone de un contrachorro, que sabemos actua en sentido contrario al movimiento, y que consume un 
caudal igual al 5% del maximal y se admite que la car a que los dlabes presentan a este contrachorro le desvian 
90°, el tiempo de accion del contrachorro necesario para asegurar el frenado de la turbina, en ausencia del chorro 
principal, se calcula en la forma: 


F = - p Q (ci +u0 

C = - p Q R (Cj +U0 = - p Q R 2 (Wemb + w) 


En ausencia del chorro principal, la ecuacion del movimiento es: 
ifc =C= -p Cfc oot , R 2 <w„„ b + w) ; dw - P ^ R2 dt 

dt (Wemb + W) I 

y si Q es constante 


Wgmb + Wq _ P Qcontr. , R , 2 
Wemb + W M V r 


u 


u 

T 4 


siendo: 

Qcontr. = Sr = = 0,6 rn 3 /seg ; T 4 


M r 2 
P Qcontr. 


200.000 x 0,55 

1000 x 0,6 x 1 - 


~ P Qcontr. ,R )2 

M r 


100,83 seg = 40 T 2 


Para obtener, w = 0, se necesita un tiempo: 

| n Wemb + Wq _ U 

Wemb 100,88 

d.L- Si se frena despues de la velocidad de regimen normal, se tiene que, wo = 0,5 w em b, por lo que el tiempo sera: 

U = 100,88 seg x In Wgmb + 0,5 Wgmb = 100,88 seg x In 1,5 = 40,9 seg 

w emb 

d.2.- Si se frena despues de la sobrevelocidad definida en el apartado (c), es decir, wo =1,5 w em b - por lo que el 
tiempo t 4 * sera: 

t 4 = 100,88 seg x ln w emb + 0.75 w emb _ 100>8g seg x ln 1>75 _ 55 45 seg 

w emb 


t 4 = 100,88 x in w ^b + w o 
W emb 
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